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Vorwort. 



Wie überall im Maschinenbau, macht sich auch im Pumpenbau 
das Verlangen nach 'der rotierenden Maschine bemerfebar, die in 
der Ausführung als Zentrirugalpumpe in neuerer Zeit eine gewaltige 
Entwickeiung durchgemacht hat. In kaum vor einem Jalirzehnt 
über diese Pumpen gemachten VeröHenllichungen findet man noch 
Angaben, daß mit denselben Druckhöhen bis 40 m überwunden 
werden können und daß für größere Förderhöhen am zweckmäßig- 
sten die Kolbenpumpe zu verwenden sei. Heute gibt es für die 
Zentrifugalpumpe keine Begrenzung der Förderhöhe mehr und stehen 
solche Pumpen mit Förderhöhen von 600 m und darüber in anstands- 
losem Betrieb. 

Soll überall die Zentrifugalpumpe erfolgreich den Wettbewerb 
mit der Kolbenpumpe bestehen, so ist in erster Linie bei solidester 
Ausführung auf einen höchsten Wirkungsgrad zu achten. Neben 
anderen Punkten ist aber ein solcher nur bei einer gewissenhaften 
Durchführung der Schaufelung von Lauf- und Leitrad zu erreichen. 

Als Ingenieur für Wasserturbinen hatte ich in meiner Eigen- 
schaft als Assistent am Wasserkraftlaboratorium der Großherzoglich 
Technischen Hochschule zu Darmstadt Gelegenheit, einige Schaufel- 
räder von Zentrifugalpumpen zu sehen. Was bei der Konstruktion 
der Schaufelräder der Wasserturbine, der so n^e mit der Zentri- 
fugalpumpe verwandten Maschine, als allgemein übliche Grundregel 
gilt, habe ich bei der Ausführung dieser Pumpenräder vermißt. 
Hauptsächlich diese Beobachtung veranlaßte mich, die Theorie der 
Zentrifugalpumpe unter besonderer Berücksichtigung einer ratio- 
nellen Schaufelkonstruktion eingehender zu studieren und waren 
mir hierzu meine Kenntnisse im Wasserturbinen bau sehr von 
Nutzen. Wenn ich mich bei Entwickeiung einzelner Gleichungen 
and einiger Ausführungen an die Theorie der Wasserkraftmaschinen 
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VI • Vorwort. 

von meinem hochverehrten Lehrer Herrn Geh. Baurat Prot. Ä.Pfarr- 
Darmatadt angelehnt habe, eo ist das Belbstverständllch. Vermieden 
habe ich es, mich an vorhandene Literatur über Zentrifu^alpumpen 
zu halten, und habe so den Versuch gemacht, ohne Irgend welche 
BeeinOuBBtmg von anderer Seite die Theorie der Zentrifugalpumpe 
selbBtändtg zu bearbeiten. Den geehrten Leser bitte ich, dies bei 
Beurteilung meiner Arbeit zu berücksichtigen. 

Durch eingehende Behandlung der Ausbildung der Schaufel- 
kanäle und der Schaufel schnitte habe ich versucht, dem Konstruk- 
teur Anregung zur Durchführung einer rationellen Schaufelkonstruk- 
tion zu geben. Da in der Literatur der Zentrifugalpumpe überhaupt 
noch nichts über Schaufelkonetruktionen zu Jinden ist, so glaube 
ich hiermit dem Wunsche vieler entsprochen zu haben. 

Den Firmen, die mir für das letzte Kapitel „Ausführungen von 
Zentrifugal pumpen" bereitwilligst Material zur Verfügung stellten, 
möchte ich an dieser Stelle nochmals meinen Dank sagen. 

Nürnberg, August 1906. 

Dipl.-Ing. F. Neumann. 
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L Die Theorie der Zentrifugalpumpe. 



1. Die Zentrifugalpumpe, die Umkehrung der Wasserturbine. 

Wie die Wasserturbine die lebendige Kraft des Wassers beim 
Durchströmen des Turbinenlaufrades in mechanisclie Arbeit umsetzt, 
so wird umgekelirt bei der Zentrifugalpumpe durch Einleitung mecha- 
nischer Kraft dem Wasser beim Durchströmen des Fumpenlaotrades 
lebendige Kraft zuerteilt. Die Zentrifugalpumpe ist die Umkehrung 
der Wasserturbine. Der Rechnungsgang beider Maschinen unterschei- 
det sich im wesentlichen nur dadurch, daß bei Bestimmung der 
Eechnungsgrößen einer Wasserturbine mit einer Druck höbe zu 
rechnen ist, die kleiner als die im gegebenen Gefälle vorhandene, 
während die der Berechnung einer Zentrifugalpumpe zugrunde zu 
legende Druckhöhe stets größer als die wirkliche verlangte zu 
nehmen ist. Bei der Wasserturbine ist bei Bestimmung der Um- 
fangsgeschwindigkeit des Laufrades die vorhandene Dmckhöhe mit 
einem Koeffizienten zu multiplizieren, der stets kleiner als 1,0, 
während bei der Berechnung der Zentrifugalpumpe dieser Koeffizient 
stets größer als 1,0 zu nehmen ist. 

Wie die Turbine, so besteht auch die Zentrifugalpumpe im 
wesentlichen aus vier Hauptteilen (siehe Fig. 1): 

1. dem Saug- oder ZulaufrobrS, je nachdem die Pumpe über 
dem Unter Wasserspiegel oder im Unterwasser eingebaut ist; 

2. dem Laufrad L^; 

3. dem Leitapparat L„ welcher aber auch häufig fortgelassen 
wird; 

4. einem den Leitapparat umschließenden Gehäuse G. 

Das Wasser durchfließt die Pumpe in umgekeiirter Richtung 
als die Turbine; während bei ersterer die einzelnen Teile von 1 
nach 4 durchflössen werden, ist bei der Turbine die Fließrichtung 
umgekehrt. 

Wie der Name „Zentrifugalpumpe" schon sagt, wird man es 
hier mit Zentrifugalkräften zu tun haben. 

Neumaan, ZeotrilugalpDinpen. 1 
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2 Die Theorie der Zentrifugalpampe. 

Das in das Lautrad bei einem Durchmesser D^ eintretende 
Wasserteilchen (siehe Fig. 2) tritt aus demselben bei einem größeren 
Durchmesser D^ aus. Mit mechanischer Arbeit wird das Laufrad 
mit einer Winkelgeschwindiglceit (o in Bewegung gesetzt, die ein- 
zelnen Wasserteilchen werden durch Wirkung der Zentrifugalkräfte 
nach außen geschleudert und hierdurch eine Pressung oder lebendige 
Kraft annehmen, dargestellt durch die Beziehung 



wenn mit m^ nnd m^ die Umfangsgeschwindigkeit im Durchmesser 
D- bzw. P, bezeichnet wird. 




Das Wasserteilehen, das mit einer Geschwindigkeit w, das 
Zuleitungsrotir durchfließt und mit einer relativen Geschwindig- 
keit u, in das Lanfrad im mittleren Durchmesser Z), eintritt, ver- 
läßt dasselbe wieder mit einer relativen Geschwindigkeit n^ im 
äußeren Durchmesser D^. Um stoßfreien Austritt zu erhalten, muß 
die aus «^ und v^ resultierende absolute Au strittegesch windigkeit w^ 
Diagonale in einem Parallelogramm sein mit den Seiten w^ und v^. 
In diesem Parallelogramm schließen w^ und \\ den Winkel ß^, den 
sog. Laufradaustrittswinkel, ein. Unter dem Winkel 6^, den u 
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Die Zeutrifugalpampe, die Umkehrun^ der Wassertarbine. 3 

und w^ bilden, muß der Anfang der Leitschaufei geneigt sein, die 
den Zweck hat, die absolute Austrittsgesehwindigkeit w^ allmählich 
unter Vermeidung von Stoßverlusten in eine kleinere Geschwindig- 
keit überzuführen und so möglichst viel von der Geschwindigkeits- 
höhe -— - in Druck umzusetzen. Dieser Winkel 5„ soll Leitradwinkel 
2g 

genannt werden. 

Wie im Austrittsdiagramm, so muß auch im Eintrittsdiagi-amm 
für die Bedingung des stoßfreien Eintritts die absolute Eintritts- 
geschwindigkeit w, Diagonale in einem Parallelogramm mit den 
Seiten u und v sein. Der Laufradeintrittswinkel werde mit ß , 




Fig. 2. 



der Winkel, den w^ und w, einschließen, mit d^ bezeichnet. Das 
Eintritts- und Austrittsdiagramm ist in Fig. 2 eingezeichnet. Die- 
selben Diagramme linden sich auch bei der Wasserturbine, nur 
daß hier sämtliche Eichtungen umgekehrt sind. 

Nach dem Austritt aus dem Leitapparat wird das Wasser meist 
durch ein den Leitapparat umgebendes Gehäuse dem Druckrohr 
zugefühlt und soll die Geschwindigkeit, mit der das Wasser aus 
dem Gehäuse austritt, mit vr^ bezeichnet werden. Es sei hier gleich 
bemerkt, daß im folgenden bei Bestimmung des Nutzeffektes der 
Pumpen nur der Weg des Wassers vom Eintritt in das Zu- 
leitungsrohr bis zum Austritt aus dem Leitradgehäuse in Rechnung 
. wird. 
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4 Dia Theorie der ZeDtrifugalpumpe. 

2. Einteilung der Zentrihigalpumpen. 

Nach Maß der Förderhöhe bezeichnet man die Zentrifugal- 
pumpen als Hochdruck- oder Niederdruckpumpen. Die Grenze 
zwischen beiden Typen wird von den meisten Fir- 
men bei einer Förderhöhe von ungefähr 10 bis 15 m ' ' 
angegeben. Die Berechnung beider Pumpen ist genau 
die gleiche. 

Nach Art der Aufstellung unterscheidet man 
Zentrifugalpumpen mit horizontaler und vertikaler 
Welle. Die Walil der Anordnung ist abhängig von 
den örtlichen Verhältnissen. Pig. 3 zeigt eine Sulzer- 
Pumpe mit horizontaler Welle. Pumpen mit verti- 
kaler Welle finden hauptsächlich als Abteufpumpen 
Verwendung (siehe Fig. 4). Senkpumpe von Sulzer, 
Wintcrthur. 

Je nachdem der Leitapparat von einem Gehäuse 
umgeben ist oder nicht, spricht man von einer ge- 
schlossenen oder offenen Pumpe. Offene Pumpen 
finden nur bei sehr kleinen Förderhöhen Verwendung, 
wo es sich auch meist um große Fördermengen handelt. 



Fig. 3. Fig. 4. 

Die Pumpe wird dann mit vertikaler Welle ausgeführt (Fig. 5), Früher 
wurden sehr oft für diese Anordnung Axialpurapen verwendet, bei 
denen das Wasser axial ein- und auch wieder axial austrat. Jedoch 
ist man von dem Bau dieser Pumpen in neuerer Zeit vollständig 
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Einteilung der Zentrifugal pDjnpen. 



abgekommen, aus welchem Grunde im folgenden die Axialpurapen 
nicht berücksichtigt werden sollen. Bei einer geschlossenen Pumpe 



ist der Leitapparat mit einem Gehäuse umgeben, das teils in spiral- 
förmiger, teils in runder Form ausgeführt wird (s. Fig. 6 bzw. Fig. 7). 
Femer unterscheidet man Zentrifugal pumpen mit und ohne 
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Q Die Theorie der Zentrifngotpumpe. 

Leitapparat. Wo es sich um dauernden Betrieb tiandelt, also ein 
möglichst niederer Krattbedarf gefordert wird, sollten stets Pumpen 
mit Leitapparat verwendet werden, die einen höheren Nutzeffekt 
geben, als solche ohne Leitapparat. Es ist erstaunlich, daß man erst 
durch den Bau der Hoch druck -Zentrifugal pumpe auf die Bedeutung 
des Leitapparates aufmerksam geworden ist. Als man sah, daß die 
Hochdruck-Zentritugalpumpen mit Verwendung des Leitap parates, 
trotzdem dieselben unter bedeutend ungünstigeren Verhältnissen 
arbeiten, einen höheren Nutzeffekt erzielten, baute man nun auch die 
Niederdruckpumpen mit Leitapparat. Die Mehrkosten einer Pumpe 



Fig. 8. 

mit Leitapparat bringt der gewonnene Nutzeffekt, also der kleinere 
Kraftbedarf, in ganz kurzer Zeit wieder ein. Es werden aus diesem 
Grunde in folgendem hauptsächlich die Pumpen mit Leitapparat 
behandelt werden. 

Die Zentrifugal pumpe hat ein Zulaufrohr oder ein Saugrohr, 
je nachdem das Wasser zugeführt wird, Fig. 9 zeigt eine Anord- 
nung mit Zulaufrohr. Diese Anordnung findet sich häufig bei 
Niederdruckpumpen mit sehr kleiner Förderhöhe. Die Pumpe steht 
hier im Unterwasser, ist also stets betriebsfähig. Ein Nachteil be- 
steht in der schlechten Zugänglichkeit. Beim eventuellen Reinigen 
muß erst nach Schließen eines in der Zuleitung befindlichen Absperr- 
schiebers das noch in der Pumpe befindliche Wasser ausgepumpt 
werden. 
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Aufstellung; der Hauptgleichaug. 7 

In den meisten Fällen findet ein Saugrohr Verwendung, also 
Autstellung der Pumpe über dem Unter Wasserspiegel (s. Fig. l). Hier- 
bei hat man den Vorteil der leichten Zugänglichkeit, indem die Pumpe 
ohne besondere Nachhilfe in kürzester Zeit trocken gelegt werden 
kann. Ein Nachteil der Anordnung mit Saugrohr ist, daß in den 
meisten Fällen vor der Inbetriebsetzung die Pumpe erst mit Wasser 
angefüllt werden muß, wenn es nicht etwa möglich ist, durch Er- 
höhung der Tourenzahl ein Ansaugen des Wassers bis zum Lautrad 
zu bewirken und so die Pumpe in Betrieb zu setzen. 

Die Hochdruckpumpen werden ein- oder mehrstufig ausgeführt, 
je nachdem es nötig ist, wegen der Größe der Förderhöhe ein oder 
mehrere Laufrader hintereinander zu schalten. Fig. 8 zeigt z. B. 
eine sechsstufige Hochdruckpumpe in der Ausführung von Gebr. 
S u 1 z e r - Winterthur. 

Die Ausführung der Zentrifugalpumpen ist nun eine sehr ver- 
schiedene und gibt es eine ganze Reihe von Anordnungen sowohl 
von Niederdruck-, als auch von Hochdruckpumpen, die aber erst 
später bei der Besprechung der Zentrifugalpumpen verschiedener 
Systeme genauer gezeigt werden sollen. 



3. Aufstellung der HauptgleichuDg. 

Fig. 9 zeigt die schematische Anordnung einer Niederdruck- 
Zentrifugal pumpe mit vertikaler Welle. Die Pumpe arbeitet so tief 
im Unterwasser, daß in jedem Punkte im Innern ein Überdruck 
gegen die Atmosphäre vorhanden ist. Man denke sich nun die 
Pumpe an verschiedenen Punkten s, e, a, l und d angebohrt und 
Standröhrchen in die Anbohrungen eingesetzt. Da die Punkte alle 
in einer horizontalen Ebene liegen sollen, so wird beim Stillstand 
der Pumpe über jedem der Punkte sich eine Druckhöhe 1^^ einstellen. 

Die Pumpe werde nun mit der normalen Tourenzahl in Be- 
wegung gesetzt, und soll untersucht werden, welche Druckhöhen 
sich jetzt über den Punkten in den Standröhrchen einstellen 
werden. 

Die folgende Aufstellung der sog. Zustandsgieichungen ist ein 
altes vom Turbinenbau übernommenes Verfahren zur Ermittelung der 
Hauptgleichung. Mag diese Art der Ableitung auch etwas umständ- 
lich sein, so gibt sie doch zu gleicher Zeit ein klares Bild über Druck- 
und Geschw in digkeits Verteilung im Innern der Pumpe. Um alle 
Höhen positiv zu bekommen und dadurch die Fig. 9 recht klar 
darstellen zu können, ist die Pumpe im Unterwasser arbeitend an- 
genommen. Die nachfolgenden Gleichungen lassen sich natürlich 
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auch ohne weiteres für eine Pumpe, die mit Saughölie arbeitet, 
ableiten. 

Beim Betrieb der Pumpe wird im Standrölirelien des Punktes * 
sich eine Druckhöhe h, einstellen, die kleiner als die über s bei 
Stillstand der Pumpe stehende Druckhöhe §^ ist und zwar ver- 



höhe ß,H„, die aufgewendet wurde, um das Wasser durch das Zu- 
teitungsrohr bis zum Punkte s zu schaffen. Mit w, war die Ge- 
schwindigkeit im Saugrohr bzw. Zuleitungsrohr bezeichnet worden. 



jr„ sei die Netto druck höhe, also die verlangte Föi-derhöhe. — 
Es kann folgende Zustandsgieichung jetzt geschrieben werden 

K-K + f^ + e.K 1. 

Der jetzt in Betracht gezogene Punkt e soll unmittelbar am 
Eintritt in das Laufrad liegen. Über demselben wird sich eine 
Druckhöhe A^ einstellen, ferner wird, wenn die absolute Geschwin- 
digkeit Wj in Betracht gezogen wird, eine Geschwindigkeitshöhe ~ 
vorhanden sein. Beim "Übertritt des Wassers von Punkt s nach e 
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ist eine Reibungshöhe e, H„ verbraucht durch Stoßverluste beim 
Eintritt des Wassers in die Kanäle des Laufrades. Es wird jetzt sein 

■"' h(?,H. 2- 

Zieht man für denselben Punkt e die relative Geschwindig- 
keit Vj in Betracht, so ergibt sich eine Geschwindigkeitshöhe ■---' 
während die Druckhöhe h^ dieselbe bleibt. Das Wasser tritt durch 
das Laufrad zum Punkte a, der unmittelbar vor dem Anstritt aus 
dem Laufrad liegen soll. Durch Wirkung der Zeiürifugalkraft ist 
beim Strömen des Wassers durch das Laufrad der Druck nm den 

Betrag -"— ^ — ' im Punkte a vermehrt, ferner ist wiederum eine 
Reibungshöhe q^ H^ verloren gegangen durch Reibung des Wassers 
an den Schaufel wänden und Reibung der einzelnen Wasserteilchen 
unter sich. Im Punkte a wird sich eine Drnckhöhe Ä^ einstellen, 
ferner eine Geschwindigkeitshöhe der relativen Austrittsgeschwindig- 
keit r„ im Betrage von — — . Es läßt sich jetzt folgende Gleichung 
schreiben 

^ + ^- + "° r"' ^K-\-^^9.K ... 3. 



Im Punkte l, der unmittelbar am Eintritt in den Leitapparat 
liegen soll, wird eine Druckhöhe ft, vorhanden sein, temer eine 

Geschwindigkeitshöhe — ^. Von a nach l ist eine Reibungshöhe 

"9 
ß,if„ verloren gegangen, infolge des Stoßverlustes beim Eintritt in 
den Leitapparat. Im Punkte a wird außer der schon bezeichneten 
Druckhöhe A„, wenn die absolute Austrittsgeschwindigkeit u\ in 

Rechnung gezogen wird, eine Gesehwindigkeitshöhe von -^ auf- 

treten. Es besteht jetzt die Gleichung 



"• ' 2, •■' ' 2j ' "•-" 

Vom Punkt l aus wird die Geschwindigkeit w, durch den Leit- 
apparat allmählich in eine kleinere Geschwindigkeit übergeführt 

und so möglichst viel von der Geschwindigkeitshöhe --'- in Druck 

umgesetzt. Beim Austritt des Wassers aus dem den Leitappai-at 
umschließenden Gehäuse im Punkte d wird sich eine Druckhöhe ^g 

einstellea, die gleich A, + -- ist, vermindert um die Geschwindig- 
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keitshöhe " , wenn mit Wj die Geschwindigkeit im Gehäuse beim 

2g 
Austritt bezeichnet wird, ferner um eine Reibungshöhe e^B,, die 
aufgebraucht wurde, um das Wasser durch die Leitschaufeln und 
durch das Gehäuse zu führen. Man erhält die Gleichung 



Der besseren Übersicht wegen sind die Gleichungen 1 — ö noch 
einmal untereinander geschrieben. Durch Addition dieser fünf Glei- 
chungen ergibt sich die erste Form der sog. Hauptgleichung. 



*■ ».+^--».+ 4+!.,«. 



=t),-S.+H.(().+(),+(),+(),+S,)+ -•- 



6. 
Aus der Figur fol^ 

6.-6.-Jr. '■ 

H„ ist, wie schon angegeben, die verlangte Förderhöhe beim 
Austritt aus dem Gehäuse. Es ist hier die Eeibungsliöhe zur Über- 
windung der Verluste in der Druckleitung nicht mit eingerechnet, 
da ja diese Verluste sich in sehr weiten Grenzen bewegen, abhängig 
sind von Länge und der lichten Weite der Rohrleitung. 

Wj war die Geschwindigkeit, mit welcher das Wasser die Pumpe 

verläßt. Die Geschwindigkeitshöhe "*- stelle nun einen bestimmten 
Bruchteil des Nettogefälles if„ dar, und soll dieser Bruchteil durch 
den Koeffizienten « gekennzeichnet werden, so daß 

-, -^ «w ö. 

Dieser Koeffizient a gibt die Größe des Austritts Verlustes an, 
er ändert sich bei gleicher Geschwindigkeit w^ mit der Förderhöhe, 
was später noch genauer gezeigt werden soll. 
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Es weMe noch folg:ende Bezeichnung zur Vereinfachung der 
Gl. 6 eingeführt 

(e. + e. + e« + ei + ed) = e 9- 

Gl. 7, 8, 9 in Gl. 6 eingesetzt, so erhält man die allgemeine 
Form der Hauptgleichung 

».'-".' — ".'-»/ + ».' + ».•■= 2»-»,-(l+!> + o) 10. 
Es werde gesetzt 



(1+e + a)-»?. 



11. 



Mit dem Faktor »; ist die verlangte Druckhöhe H^ zu multi- 
plizieren, um die Bmttodruckhöhe H^ zu erhalten, welche der Be- 
rechnung der Zentrifugalpumpe zugrunde gelegt wird. — ^=e gibt 
dann den hydraulischen Nutzeffekt der Pumpe an. Es ist also 
i,H„^H^ 12. 



Fig. 10. 

Im Eintrittsdiagramm (siehe Fig. 10} findet sich die Beziehung: 
«,* = uj' -|- w/ — 2m,w^ cos ^, . . . . 13. 
Ferner im Austrittsdiagramm (siehe Fig. 11) 

vJ^\^-\-u!^ — 2w w cosÄ . . . . 14. 



Fig. 11. 

Die Werte von V "^nd "a* »Tis Gl. 13 bzw. 14 in Gi. 10 ein- 
gesetzt, 80 erhält man, wenn noch (1 -|- ß -^ a) ^ ij gesetzt wird, 
eine zweite Form der Hauptgleichung 

u^w^cosd^ — WjWjC09(5j = jjjif^ .... 15. 

Bevor diese Gleichungen umgeformt und die weiteren Gleichungen 
zur Größenbestimmung der Pampen ermittelt werden, soll erst eine 
Betrachtung angestellt werden, durch welche Mittel der Nutzeffekt 
der Zentrifugalpumpe möglichst groß, mithin rj möglichst klein 
gemacht werden kann. Die verschiedenen Teile der Zentrifugal- 
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pumpe, 1. das Zuleitungs- oder Sangrohr, 2. das Laufrad, 3. der 
Leitapparat, i. das Gehäuse, sollen hinsichtlich ihrer Austührung 
zur Erlangung eines mögllclist hohen Gesamtnutzeffektes einer ge- 
naueren Untersuchung unterzogen werden. 

4. R«ibungs- und Stoßverluste in der Zentrifugalpumpe. 
a) Verluste im Zulauf- oder Saugrohr. 

In der Gl. 1 gab Q,H„ die Eeibungshöhe an, die vom Eintritt 
des Wassers in das Zulauf- oder Saugrohr bis unmittelbar vor dem 
Eintritt in das Laufrad verloren geht. Arbeitet die Pumpe mit 
Saugrohr, so befindet sich in demselben eine Rückschlagklappe, 
die sich beim Stillstand der Pumpe selbsttätig schlieSt und so 
ein Abreißen der Saugsäule verhindert. Der DurchfluJJwider- 
stand muß auf ein Minimum herabgemindert werden. Es handelt 
sich hier um eine Abschlußvorrichtung, die fast gar keiner Ab- 
nützung unterzogen ist, da ja ein Schließen nur beim Stillstand der 
Pumpe stattfindet, während dieselbe beim Betrieb des kontinuier- 
lichen Wasserdurchflusses wegen stets geöffnet ist. Wegen der 
geringen Abnützung kann diese Abschlußvorrichtung ganz leicht 
ausgeführt werden. Die Durchtrittsquerschnitte sind möglichst reich- 
lich zu nehmen, und es ist zu vermeiden, daß die Durchflußge- 
schwindigkeit größer als die mittlere Saugrohrgeschwindigkeit wird, 
was durch entsprechende Erweiterung des Saugrohres beim Sitz 
der Abschlußvorrichtung zu «Teichen ist. 

Ferner ist in Q,H^ der Durch flußwid erstand durcli das Saug- 
rohr selbst enthalten, der von der Länge und dem Durclimesser des 
Saugrohres, femer von der Größe der Saugrohrgeschwindigkeit u\ 
abhängig ist. Bei großen Saugrohrgeschwindigkeiten empfiehlt es 
sich, das Saugrohr nach unten konisch zu erweitern, um einerseits 
den Reibungs Verlust zu verringern, andererseits auch, um den Stoß- 
verlust, der beim Eintritt des Wassers in das Saugi^ohr auftritt, 
möglichst klein zu machen. 

Meist endigt das Saugrohr beim Sitz des Laufrades in einen 
Krümmer, durch welchen die Welle durchgeführt wird. An der 
Durch führungsstelle muß eine Stopfbüchse angebracht werden, auf 
deren Ausführung große Sorgfalt zu geben ist, daß nicht durch zu 
starkes Anziehen ein Bremsen der Welle stattfindet oder durch 
Undichtigkeit Luft angesaugt wird. 

b) Verluste im L^aufrad. 

Die ReibuDgshöhe q^H^ geht beim Eintritt des Wassers in das 
Laufrad verloren. Dui-ch den Einfluß der Schaufelstärken tritt eine 
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Querschnitt SV erengung ■ 



die Sa ugr ohrgesell wind igkeit 



, erhöht. 
. Kanals des Laufrades. Es ist 



plötzlich auf eine Geschwindigkeit 

Fig. 12 zeigt den Anfang ei 
mit s, die Schaufelstärke, mit a^ 
die Schaufelweite bezeichnet, ij 
sei die Teilung am Anfang der 
Schaufel. 

Die Verengung des Quer- 
schnitts durch die Schaufelstärke 
geschieht nach dem Verhältnis 
X Fiff 12 

-;, demnach wird, da sich die *' 

Geschwindigkeiten umgekehrt verhalten wie die von ihnen durch- 

flossenen Flächen, die absolute Eintrittsgeschwindigkeit w^ eine 
Größe annehmen müssen 




Nun ist aus Fig. 12 ersichtlich, da 

X a^ 

mithin ist auch 



Bei dem Eintritt in das Laufrad wird also die Geschwindig- 
keit ip, plötzlich auf die größere Geschwindigkeit v>^ = w^- ' ' 

erhöht, was natürlich mit Stoßverlusten verbunden sein wird. Um 
den Übergang der Geschwindigkeit w, auf w, allmählich vor sich 
gehen zu lassen, werden die Schaufeln vorn zugespitzt und zwar 
macht man die Länge dieser konischen Zuschärfung gewöhnlich 
gleich der doppelten Schaufelstärke. Es empfiehlt sich, nm den 



Ausdruck - 



möglichst klein zu machen, die Lautradschauteln 



mit kleinen Wandstarken auszuführen und zur Vergrößerung von 
«j möglich wenig Schaufeln anzunehmen. 

Qa ^« Stellte die Größe der Rei hu ngsver Inste für den Durchtritt 
des Wassers durch die Laufradkanäle dar. Um denselben herab- 
zumindern, nehme man möglichst wenig Kanäle für das Laufrad an. 
Ferner achte man auf einen sehr sauberen Guß, da in den engen 
Kanälen, wie dieselben namentlich bei Hochdruck-Zentrifugalpumpen 
auftreten, ein Nacharbeiten nicht gut möglich ist. Bei größeren Lauf- 
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rädern werden die Schaufeln zweckmäßig aus Stahlblech auagefühit. 
Solche Schaufeln können vor dem Einsetzen in den Kern sauber 
am Schmirgelstein abgeschliffen werden, wodurch sich die Reibungs- 
verluste nicht unbedeutend verringern. 

Femer ist der Koeffizient q^ noch abhängig von der Ausbildung 
des ganzen Schaufelkanals selbst. Es ist zu beachten, dafl die 
relative Eintrittsgeschwindigkeit v^ allmählich abnehmend in die 
relative Austrittsgeschwindigkeit f„ 
übergeführt wird. In Fig. 13 stelle 
die Strecke ea die mittlere Länge des 
Schaufelgefäßes dar. Über e ist die 
Geschwindigkeit v^, über a die Ge- 
schwindigkeit u„ aufgetragen. Es soll 
nun das Schaufelgeffiß so beschaffen 
sein, daß die Geschwindigkeit v^ all- 
mählich nach v^, wenn angängig, 
nach einer Geraden abnimmt, daß 
nicht etwa, wie in der Figur der 
punktierte Linienzug angibt, durch 
schlechte Formgebung des Schaufelgefäßee die Geschwindigkeit an 
einer Stelle wieder zunimmt. 

Ein Teil der Reibungshöhe e,ir„ geht beim Austritt des Wassers 
aus dem Laufrad durch plötzliche Querschnittserweiterung verloren. 
Bezeichnet man mit a^ die Schaufel weite, mit s„ die Schaufel stärke 
beim Austritt aus dem Laufrad, so wird die absolute Austrittsge- 
schwindigkeit Wg nach dem Austritt aus dem Laufrad um den Be- 




Fig. 13. 



zwischen den Leit- und Laufradschaufeln, eine kleinere Geschwindig- 
keit w^' annehmen, von der Größe 



17. 



Damit der Übergang von »„ auf w„' nicht so plötzlich erfolgt, 
wird man auch hier, wie beim Eintritt, die Schaufein konisch zu- 
schär fen. 

c) Verluste im Leitrad. 

Ein anderer Teil der Eeibungshöhe q^H^ wird aufgebraucht 
beim Durchtritt des Wassers durch den Spalt und beim Eintritt in 
die Leitschaufeln. Indem die Laufradschaufeln an den Leitschaufelii 
sich vorbeibewegen, findet eine fortwährende Qu er Schnitts Veränderung 
des Leitkanales statt. In einem Zeitmoraent wird das Laufrad in 
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der in Fig. 14 angedeuteten Weise vor dem Leitrad stehen, in 
welcher Stellung keine Verengung des Leitkanalea eintritt. Kommt 
jedoch das Laufrad in die in Fig. lö angegebene Stellung, so wird 
durch die Lautradschaufeln der Leitkanal verengt. Durch Zu- 




Fi«. 14. 



Fig. 15. 



schärfung der Schaufetenden und Anordnung eines genügenden 
Schautelspaltes (s. Fig. 16) wird der eintretende Stoßverlust zu ver- 
ringern sein. Damit die Querschnittveränderung nicht bei allen 
Leitkanälen in einem Zeitmoment die gleiche ist, darf nicht die 
Anzahl der Leit- und Laufradschaufeln gleich groß genommen 
werden. 




Fig. 16. 

Um es gleich hier zu erwähnen, verbietet noch ein anderer 
Umstand einen engen Schaufelspalt. Es läßt sich wohl nicht 
vermeiden, daß trotz aller Schutzmittel kleine Fremdkörper mitge- 
rissen werden, und liegt die Gefahr sehr nahe, daß ein solcher 
Fremdkörper zwischen Leit- und Laufachaufel kommt. Die Folge 
kann ein Ausbrechen der Schaufelenden sein. Ein aus der Leit- 
echaufel herausgebrochenes Stück kann sich zwischen die nächste 
Leit- und Laufschaufel setzen und kann so die Pumpe in kurzer 
Zeit zerstört werden. Ein genügender Schaufelspalt kann eventuell 
die Pumpe vor einer derartigen Zerstörung schützen. 

Wie schon erwähnt, findet ein weiterer Verlust beim Eintritt 
in den Leitapparat statt und zwar ein Stoßverlust durch plötzliche 
Quer Schnitts Verengung in derselben Art, wie er beim Eintritt in 
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das Laufrad auftritE. Es bezeichne w, die Geschwindigkeit un- 
mittelbar beim Eintritt in den Leitkanal, n, die Schaufelweite am 
Anfang der Leitschaufel und s, die Scbaufelstärke. Es bedarf wohl 
keines Beweises, daß die Geschwindigkeit Wj die Größe annehmen wird 

w.^w'-^-^"-' 18. 

Diesen Stoßverlust wird man dadurch herabzumindern ver- 
suchen, daß die Stärke der Leitschaufelanfänge möglichst dünn 
ansgefllhrt und man wie bei den Laufrad sc haufein den Anfang der 
Leitschaufel gehörig zuschärTt, 

Ein Teil der ßeibungshöhe q^H^ wird beim Durchfluß des 
Wassers durch den Leitapparat verbraucht. Der Leitapparat hat die 
Aufgabe, die absolute Austrittsgeschwindigkeit w, in eine kleinere 
Geschwindigkeit überzuführen, die möglichst der Geschwindigkei 
in dem den Leitapparat umschließenden Gehäuse angepaßt werden 
soll. Mit anderen Worten, mit Hilfe des Leitapparates soll möglichst 



Die Verzögerung der Geschwindigkeit muß stetig erfolgen. Man 
wird die Leitkanäle mit einer allmählichen Erweiterung ausführen 
und sie entsprechend lang genug machen. Es gilt hier das bei 
den Laufradschaufeln Erwähnte (siehe Fig. 13). Um den Reibungs- 
koeffizient zu verringern, müssen die Leitschaufeln recht sauber 
ausgeführt werden. Die Ausführungsform selbst wird später gezeigt 
werden, 

Ist ein Leitapparat nicht vorhanden, so fallen zwar die ange- 
deuteten Reibungs- und Stoßverluste fort, es treten jetzt aber größere 
Verluste dadurch auf, daß die "Überführung der Geschwindigkeit w^ 
auf Wj in einem freien Raum erfolgt. Die Geschwindigkeit w„ muß 
sich zum Übertritt in die Gehäusegeschwindigkeit w^ einen Weg 
selbst suchen. Die Geschwindigkeitsabnahme, mithin die Druck- 
umsetzung wird nicht so stetig erfolgen wie beim Vorhandensein 
des Leitapparates, Versuche haben bewiesen, daß die hierdurch 
auftretenden Stoßverluste größer sind als die Verluste in einem 
Leitapparat. 

d> Verluste im Leitradgehäuse. 

In den meisten Fällen wird das aus dem Leitapparat austretende 
Wasser durch ein denselben umschließendes Gehäuse dem Drack- 
rohr zugeführt. Der zweite Teil der Reibungshöhe q^II„ wird beim 
Durchgang des Wassers durch dieses Leitradgehäuse verbraucht. Von 
der Formgebung der Gehäuse ist die Größe des Verlustes abhängig. 
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Die beste Form ist die des sog. Spiralgeli&uses (s. Fig. 6). Durch günstige 
Formgebung der Leitschaufeln l^ann das Wasser mit einer richtigen 
Geschwindigkeit und Fließrichtung dem Spiralgeh äuse zugeführt 
und dadurch ein Wasserstoß möglichst herabgemindert werden. Bei 
der Ausführungstorm mit rundem Gehäuse (Fig. 7), die in der Her- 
stellnng billiger ist, muß das Gehänse genügend groß sein. Das 
aas dem Leitapparat austretende Wasser muß sich hier seine Fließ- 
richtnng erst suchen, was mit Wirbelbildungen verbunden sein 
wird. Ganz zu verwerfen und direkt falsch ist, ein solches rundes 
Gehäuse exzentrisch um den Leitapparat zu setzen. Im engeren Teil 
werden sehi- starke Stöße und Wirbelbildungen auftreten, da hier eine 
plötzliche Teilung der Fließrichtung nach beiden Seiten erfolgen muß. 



5. Spaltüherdruck und Spaltverlust 

Äußer den Verlusten durch Stoß und Reibung tritt noch ein 
anderer Verlust auf, der den Nutzeffekt mehr oder minder beein- 
trächtigt, es ist dies der sog. Spaltverlust. Wie schon gezeigt 
wurde, wird sich beim Betrieb der Pumpe zwischen Leit- und Lauf- 
rad im Punkte a ein Druck ft^ und vor dem Eintritt in das Lauf- 
rad im Punkte s ein Druck Ä, einstellen (siehe Fig. 9). Fast immer 
ist nun der Druck k^ größer als A^, und bezeichnet man die Diffe- 
renz der beiden Drucke mit Spaltüberdruck H . Streng genommen 
müßte nicht der Punkt a, sondern ein Punkt «', somit auch nicht 
die Geschwindigkeit w^, sondern die Geschwindigkeit wj, wie sie 
sich aus Gl. 17 ergab, zur Berechnung der Spaltüberdrucke in 
Rechnung gezogen werden. Man macht nun aber keinen großen 
Fehler, wenn w^^w^' gesetzt, also die Schaufel stärke vernach- 
lässigt wird. Um die Gleichungen in möglichst einfacher Form zu 
erhalten, wurde hier diese Annahme gemacht. 

Es ist also der Spaltüberdruek 

H,^ = k^ — k, 19. 

Aus Flg 9 ist nun zu ersehen, daß 

A, = t)^-f-«ff„ + e,fl-„ + e,fl-„-|"-' ... 20. 

Ferner 

K-i.-n.H,-'^ n. 

Die Werte von A„ und h,, in Gl. 19 eini 



urannii, ZeDtiifiigolpumpon, 
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Nun war I|j — f)a^^ ^n (®'- ')■ F^Hi^r soll jetzt eine Annahme 
gemacht werden, indem ^=^(ffa + ejÄ^ gesetzt wird, waa wohl 
auch annähernd der Fall sein wird. Es ergibt sich dann unter 
Berücksichtigung der GL 9 und 11 für Gl. 22 

if„ = Mff— ^ 23. 

Das Wasser wird durch den Kranzspalt, das ist der Raum 
zwischen Leitrad- und Lautradkranz, wenn mit f„ der Durchfluß- 
koeffizient bezeiclinet wird, mit einer Geschwindigkeit w^p in das 
Saugrohr zurackflie£en von der Größe 

u>,p=$^-V2gi^B:~—w'j 24. 

Ist »■ die Größe des Kranzspaltes, so wird die Spaltfläche f„ 
annähernd sein 

f^^D^ji-i 25. 

Die durch den Spalt tretende Wassermenge, welche mit Q^ be- 
zeichnet werden soll, bestimmt sich dann zu 

und wenn der Wert von w aus Gl. 24 eingesetzt wird zu 

Q,^^I}^n-i-^^-V2figH^w^ .... 26. 

Es wird sich nun auch in dem Raum zwischen Laufradboden 
und Leitraddeckel ein Überdruck gegen den Baum vor dem Lauf- 
radeintritt einstellen. Hierdurch wird ein Druck auf das Laufrad 
ausgeübt, der eine axiale Verschiebung der Welle bewirkt. Um 
diesen Axialschnb zu beseitigen, wird oft der Raum zwischen dem 
Laufradboden und dem Leitraddeckel durch in den Laulradboden 
angebrachte Löcher mit dem Raum vor dem Laufra dein tritt in 
Verbindung gebracht und so der Überdruck aufgehoben. Dies 
geschieht natürlich auf Kosten des Nutzeffektes der Pumpe, denn 
es wird jetzt die Spaitwassermeuge 2Q betragen. 

Durch Anordnung von Schleifrändem wird der Spalt möglichst 
klein zu machen gesucht, wodurch zu gleicher Zeit auch der Aus- 
flußkoeffizient fj verringert wird. Die Anordnung von solchen 
Schleifrändem wird in folgendem noch gezeigt werden. 

Bei sehr vielen Pumpen ist noch zwischen dem Laufradkranz 
und dem Saugrohranschluß ein Schleifrand angeordnet, so daß das 
Wasser, nachdem es durch den Spalt t^ im Durchmesser D^ ge- 
treten ist, auch noch durch den Spalt i^ im Durchmesser I>j fließen 
muß. Zur Vermeidung eines Axialschubes der Welle wird es nun 
auch nötig sein, zwischen dem Laufradboden und dem Leitrad- 
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deckel einen ebeneolchen Schleifrand mit dem Durchmesser 2), an- 
zubringen (siehe Fig. 17). 

Es soll untersucht werden, wie bei dieser Anordnung die Spalt- 
wassermenge zu bestimmen ist. 

Die äußere Spaltfläche werde mit 
f^, die innere mit f^ bezeichnet. Maß- 
gebend für die Größe des Spaltverlustes 
wird jetzt der Druck H,^j sein, der 
sich in dem Raum zwischen den beiden 
Schlelfrändem mit dem Durchmesser 
D^ und Dj einstellen wird. Die Durch- 
flnßgeseh windigkeit im Durchmesser Z)„ 
werde mit v) , im Durchmesser D^ mit 
""»pi bezeichnet. Die DurehfluSkoeffizien- 
ten seien entsprechend f^ und i^. 

Es läßt sich folgende Zustandsgieichung aufstellen 

«„-/■.••«.,.=/■,•«',, . ■ . . 

Femer muß sein 




Fig. 17. 



und 



Die Werte von t 



= f„V27T"(Ä".p„ — H.p, 



28. 



"'.p( = fiV27^ 29. 

, und Wjpj in Gl. 27 eingesetzt, so ergibt sicli 



ultiL 



oder wenn S^^^i '^"'^ ^^'^ Wert von H aus Gl. 23 eingesetzt wird 

Diesen Wert für H ^ In Gl. 29 eingesetzt, ergibt die Durch- 
flußgeschwindigkeit durch den inneren Spalt 






«.,=fi-fi 



't 



lygB,- 



^+f 
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Die Durchriußgeschwindigkeit im ftußeren Spalt ist jetzt nur 

und die Spaltwassermenge bezogen auf den äußeren Spalt 



■'•t^M 



Es wird also durch Anordnung von 2 SclileifrÄndern die Spalt- 
wassermenge nicht unwesentlich verringert werden können. 

Auch noch ein an derer Umstand trä^ zur Verringerung des Spalt- 
verlostes bei. Das Wasser, das sich zwischen den Laufradböden und 
dem das Laufrad umschließenden Gehäuse befindet, wird mit in Ro- 
tation versetzt. Reibungsloser Betrieb vorausgesetzt, so würde sich in- 
folge Wirkung der Fliehkraft ein Rotationsparaboloid von der Höhe —"- 

"ff 
im Durchmesser D^ bilden. Infolge Reibung des Wassers an den 
Wänden und der einzelnen Wasserteilchen unter sich wird das 
Wasser nicht mit der vollen Umfangsgeschwindigkeit des Laufrades 
rotieren und wird das Rotationsparaboloid nicht richtig zur Aus- 
bildung gelangen können. Wird nun angenommen, daß infolge 
der Reibungsverluste das Wasser nur mit einer Geschwindigkeit 
ip-u^ rotiert, so wird jetzt das Rotationsparaboloid im Durchmesser 
D^ nur eine Höhe k^ habe von dem Betrage 

hu =o:j^- rr- 35, 



Dieser Druck ks wirkt nun dem Spaltüberdruck entgegen, es 
wird sich also, wenn das Rotationsparaboloid mit in Rechnung 
gezogen wird, bei einem Schleifrad ein Spaltüberdruck einstellen 
von der Größe 

H ^^rjH„ — ^—<p"--'^ 36. 

"9 ^9 

Hieraus ergibt sich die Wassei^eschwindigkeit im Spalt 



-f„V2ff^H„- 



Für die Anordnung mit 2 Schleifrändern ermittelt sich mit 
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Berücksichtigung des Rotationsparaboloids die Spaltwassernienge 
folgendermaßen , 

Wird wieder angenommen, daß das Eotationsparaboloid mit 
einer Umfangsgeschwindigkeit ipu rotiert, so wird in einem Punkte 
im Durchmesser D^ gegenüber einem Punkte im Durchmesser D^ 

eine Druckdifferenz auftreten von der Größe p^l-^-r ^-1. 



Der Spaltüberdruck ^,„0 wird jetzt nur noch eine Größe haben. 

Wie früher läßt sich jetzt die Zustandsgi eichung schreiben 

<i„'-'',..-f.-''„,-h (2'-) 

Unter Berücksichtigung von Gl. 39 ergibt sich jetzt für w 



=V^ 



-'-uu.~'^„-B„^-,''-^:A 



Aus Gl, (27) und 40 ermittelt eich die Spaltwassernienge, be- 
zogen auf den Durchmesser D^ aus der Gleichung 



<i.p. = f.-K 



■y[29r,E„-w^^-,p\n:—u?)] U 



und bezogen auf den Durchmesser I>,- aus der Beziehung 



•+©' 



Die Spalt Wasser menge muß nun für die Größenbestimmung 
des Laufrades mit in Rechnung gezogen werden, indem das Lauf- 
rad für eine Wassermenge Q* zu berechnen ist von der Größe 

«■=«+«., 43. 

Durch das Laufrad muß also auch die Spaltwassermenge gefördert 
werden. 

Die Spalt wassermenge ist, wie aus den ermittelten Gleichungen 
eich ei^ab, abhängig von der Größe der Spaltfläche f^ bzw. f^ und 
dem Durchflußkoeftizienten f, der mit kleiner werdendem Spalt ab- 
nehmen wird, femer auch, wenn das Eotationsparaboloid in Kech- 
nung gezogen wird von dem Koeffizienten (p. 

Die Abhängigkeit des Spaltüberdruckes und des Spaliverlustes 
von der Umfangsgeschwindigkeit n^, .somit von den Winkeln ßg 
und 6g wird im Kapitel 9 gezeigt werden. 
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6. Größenbestimmung d«s Saugrohres. 

Ans der zu fördernden Wassermenge Q und einer angenommenen 
Saugrohrgeschwjndigkeit w, bestimmt sich der freie Saugrohrqaer- 
schnitt F^ zu 

F, = ^- 44. 

und der Saugrohrdurchmesser D, 

p=yo 46. 

Die Größe der Saugrohrgesch windigkeit w, richtet sich nun 
nach Maß der zu fördernden Wassermenge Q und der Größe der 
Förderhöhe H^. Am zweckmäßigsten nimmt man die Geschwindig- 



förderhöhe tjH^ an, so daß 
oder 



w^^V2yr]gH„ 47. 

ist. Die Größe des Koeffizienten y ist abhängig von der Brutto- 
förderhöhe und der zu fördernden Wassermenge. Bei Niederdruck- 
pumpen mit kleiner Förderhöhe und großer Wassermenge wird y 
bis 0,08 und wolil auch darüber genommen, während bei Hoch- 
druckpumpen für große Förderhöhe und kleine Wassermengen y 
bis 0,01 und zuweilen noch kleiner zu wählen ist. 

Der Koeffizient y ist von besonderer Wichtigkeit, wenn neu 
zu berechnende Pumpen mit schon ausgeführten verglichen werden 
sollen. 

Aus Gl. 44 und 47 folgt 

Q=j;.V"2j.^^ 48. 

oder 

-ß^^F,-V2yg^K 49. 

Die Größe K soll mit Charakteristik der Zentrifugalpumpe be- 
zeichnet werden. Eine ausgeftlhrte Pumpe ist für alle Förderhöhen 

und Fördermengen brauchbar, für welche der Ausdruck - — - die 

Größe die der Pumpe eigenen Charakteristik K hat (s. Kapitel 30). 
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mung der Aastrittsgrttfien tUr S^ = 9i 



Gl. 46 kann auch geschrieben werden 

Dies ist die Scheitelgleichnng einer Parabel. 
geschwiDdigkeit w, wird also für 
gleiches y bei verschiedenen Förder- ^ 
hötien nach einer Parabel zunehmen. 
Fig. 18 zeigt eine solche Geschwin- 
digkeitsparabel für )' = 0,02. 

Der atmosphärische Druck A ge- 
stattet die theoretische Ausnützung 
einer Sangsäule §, von ca. 10,0 m, so 
daß mit Berücksichtigung der Ge- 

EchwindigkeitBhöhe -*- und der Rei- 

bungshöhe ß,H„ 

sein könnte. Nun ist aber das Wasser 
mehr oder minder mit Lutt zersetzt, 
und es ist deswegen aus Gründen 
der Betriebssicherheit ratsamer, 

6.H "' 

anzunehmen. 



... SO. 
Die Saugrohr- 



S=3 

•T/ — 



^3 Jp 2^ ie 3,) ^ 

Pig. 18. 



7. Bestimmung der Äustrittsgrößeo für ^, = 90°. 

Die im Vorhergehenden ermittelte zweite Form der Eanpt- 
gleichung {Gl, 15) lautete 



'g cos dg — Mjipj cos ö^ ^ ^9^„ 



{16.) 



Eis soll jetzt die absolute Eintrittsgeschwindigkeit w, senk- 
recht «, genommen werden, bei welcher Annahme, da ^, = 90", 
das Glied «,Wj cos ^, ^ ist, so daß Gl. 15 die einfache Form erhält 

ligWgO.osdg^ijgH^ 61. 

Die Gleichung werde nach cos 3„ aufgelöst 
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Aus Fig. 19, welche dae Aastrittsdiagramm Pinea sogenannten 
Langsanüäufers ß^ <C 90" darstellt, folgt 




Fig. 19. 
Schnelläufers ßa>dO'' darstellt. 



cos d ■ 



63. 



Aus Gleichsetznng der 
Gl. 52 und 53 ergibt sich 

«-'-£?•. 64. 

Dieselbe Gleichung kann 
auch der Fig. 20 entnom- 
men werden, welche das 
Diagramm eines sogen. 
■ In Fig. 19 ist femer 



^tg^„ 



tg/fa 

Mit v^ ist die Vertikalkomponente der relativen Austrittsge- 
schwindigkeit v„ bezeichnet. 




Fig. 20. 
Aus Fig. 19 ist ferner zu entnehmen 

u^^äe — Ve 56a. 

oder aus Fig. 20 _ _ 

M^ = ae + be 56b. 

In Gl. 56a bezw. 56b der Wert für ae aus Gl. 54 und der 
Wert fttr be aus Gl. 55 a bezw. 55 b eingesetzt, so folgt 
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l^r j^a^DO" ist dann 

«„Bo'^Vw^ 59- 

Es sei hier bemerkt, daß fQr sämtliche GrOßen, die sich auf 
Diagramme mit ^^=190" beziehen, der Indes ^p« gesetzt ist. 

Aus Gl. 58 kann also bei gegebener Förderhöhe nach Annahme 
der Geschwindigkeit v^, die auch als radiale Austrittsgeschwindig- 
keit bezeichnet wird, für jeden Laufradwinkel ß^ die Umfangsge- 
schwindigkeit bestimmt werden. 

Für i;^ kann auch in Gl. 57 eine Winkelfunktion des Leitrad- 
winkels d^ eingeführt werden; wie in Fig. 19 oder Fig. 20 zu er- 
sehen ist, kann man schreiben 



61. 



Für ^„^=90"' ist dann, wenn Gl. 59 in Gl. 61 eingesetzt wird 
Der Wert für v^ aus Gl. 61 in Gl. 57 eingesetzt, so folgt 



-\/v: 



63. 



Aus dieser Gleichung ist nach Annahme von ß^ und S^ die 
Umfangsgeschwindigkeit «^ zu berechnen. Die Größe von «, bestimmt 
sich dann aus Gl. 61. 

Ist durch den äußeren Laufraddurchmesser D^ und die Um- 
laufszahl die Umfangsgeschwindigkeit m^ gegeben, so berechnet sich 
bei Annahme von v^ der Winkel ß^ zu (Auflösung von Gi. 57 nach 

oder bei Annahme von d^ (Auflösung von Gl. 63 nach tg^„) 

.g^.=_at_ 65. 

Wenn die Umfangsgeschwindigkeit und der äußere Laufrad- 
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dnrchmesser D^ festgelegt ist, erhält man die Umlautszahl u aus 
der bekannten Beziehung 



oder bei Annahme von n und I>„ die Umfangsgeschwindigkeit aus 
der Gleichung 

«-^^ -■ 

oder bei Annahme von w und m„ den Laufraddurchmeeser aus der 
Beziehung 

D-"^^ 68. 

Für die Größe der relativen Austrittsgeschwindigkeit v^ ergibt 
sich die Beziehung 



oder wenn für v^ die Winkelfunktion von Ö„ aus Gl. 61 eingesetzt 
wird 

V, = ^ % --" 70. 

sin p^ ■ M„ 

Für die Größe der absoluten Austrittsgeschwindigkeit w„ kann 
die Gleichung aufgestellt werden (siehe Fig. 19 und 20) 



Y-'+itA)' „. 



*'«^~ 



oder auch es ergibt sich aus Gl. 62 durch Auflösung nach w^ 

^\ 72. 

, ■ COS d„ 

Ist die Umfangsgeschwindigkeit noch nicht bekannt, so be- 
rechnet sich w^ nach Annaiime von ß^ und 6^ aus Gl. 63 und 72 zu 

Die Laufradhöhe h^ bestimmt sich, wenn die radiale Austritts- 
geschwindigkeit v^ angenommen wird, zn 

D^ji.b^.v^^Q 74. 

oder 
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Wenn statt v^ der Winkel 6^ der Rechnung zugrunde gelegt 
wird, so erhält man b„, indem die Größe von v^ aus Gl. 61 in Gl. 75 
eingesetzt wird, ans der Beziehung 

Qu 

''"^D^n-figHl-tgd^ ^^' 

Es rechnet sich dann rückwärts die Geschwindigkeit v^ zu 



Es soll noch einmal vermerkt werden, daß die bis jetzt auf- 
gestellten Gleichungen zur Ermittelung der Austrittsgrößen nur gellen 
für die Annahme 5, = 90", also absolute Eintrittsgeschwindigkeit 
WjlUj. Auch die jetzt folgenden Gleichungen sind unter gleicher 
Annahme ermittelt. In Kapitel 14 und folgenden werden dann 
noch Gleichungen zur Berechnung der Äustrittsgrößen für beliebige 
Richtung der absoluten Eintrittsgeschwlndigkeit, also für 5,^90" 
angegeben werden. 

8. Einfluß des Lauf- und Leitradwinkels auf die Umfangs- 
geschwindigkeit 

Im vorigen Kapitel waren für w^ zwei Gleichungen aufgestellt 
worden 



n. .. = -l/„H..(,-|i). 



Man kann die Gleichung I bezeichnen als Gleichung der Um- 
fangsgeschwindigkeiten für gleiches Laufrad profil , denn nach An- 
nahme der radialen Austrittsgeschwindigkeit v^ ist bei einem be- 
stimmten Durchmesser D^ das äußere Laufradprofil festgelegt. In 
dieser Gleichung ist m„ abhängig von ß^ und v^. Für «, kann 
man noch aus Gl. 62 den Winkel ö^^qo einführen, so daß also u^ 
auch abhängig Ist von ß^ und ä^g^e , Der Winkel d^ ändert sich 
mit «„. 

Die Gleichung II soll mit Gleichung der Umfangsgeschwindig- 
keiten für ungleiches Laufradprofil bezeichnet werden. Denn es 
wird sich für konstantes A^ bei gleichem Laufraddurchmesser D^ 
die Laufradhöhe ö„ und somit das Laufradprofil mit u„ ändern. In 
dieser Gleichung ist «^ abhängig von /5„ und i^. 

Besser verwendbar ist nun Gleichung I, da man mit derselben 
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für ein vorhandenes Profil die Umfangsgeschwindig^keit bei Annalime 
von ß^ bestimmen kann, während mit Gleichung II dies nicht ohne 
weiteres möglich ist. 

Es soll deswegen die Gleichung I näher betrachtet werden und 
der Verlauf der Kurve für die Umfangsgeschwindigkeiten, wie sie 
durch diese Gleichung gegeben, genauer untersucht werden. 

Es gibt drei charakteristische Punkte für die w^-Kurve, wie die- 
selbe durch Gl, 58 gegeben: 

1. Für ^a = wird «^^ = 0, d. h. die »^-Kurve geht durch den 
Nullpunkt des Koordinatensystems. 

2. Für (5^ = 180", für welchen Winkel n^^oo, verläuft die Kur^e 
asymptotisch mit einem Richtungswinkel von 90". 

3. Für ß^ ^ 90* hat die Kurve einen Wendepunkt und ergibt sich 
der Winkel der Tangente an demselben zu 

tg^-^y '•8. 

oder, wenn der Wert für v, aus Gl. 62 eingesetzt wird, zu 



Die Subtangente S im Wendepunkt hat die Größe 
„_ V^gH„ -2 



oder, wenn für v^ die Winkelfunktion von d^^^a eingeführt wird 

S=2ctga„g(,o 81. 

Aus Gl, 59 ist zu ersehen, daß die Umfangsgeschwindigkeit 
für ß„=90*' unabhängig von r, oder 5^ ist, somit hat die Ordinate 
im Wendepunkt für jedes v^ oder d^^a, natürlich gleiche Förder- 
höhe vorausgesetzt, dieselbe Größe. In Fig. 21 wurden nnu drei 
M„-Kur\'en mit den Tangenten des Wendepunktes eingezeichnet und 
zwar für die Annahme 

T/tjgH^ = 10 m. 

Für verschiedene Annahmen von &„ ergab sich aus der Rechnung 

I. a^^j,o = 5" i!, = 0,876m ^ = 230 40' 

II. Ä„goo = 160 v,= 2,68m <p = 5B''20' 

III. ^oi«,fl = 25" «,= 4,672 m 9! = 66»50'. 

Aus der Figur ist deutlich zu ersehen, wie die Richtung der 
Tangente im Wendepunkt den Verlauf der M^-Kurven angibt. 
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Wie Gl. 78 bzw. 79 zeigt, ist die Tangente des Winkels f 
direkt proportional v^ bzw. tg ö^^^n- Der Tangentenwinkel nimmt 
also mit v^ bzw. tg^^^o" **> "^^^ ^u. 

Während die w^- Kurve von ßa = 
)" konkav nach nnten ver- 
läuft, hat sie von ß^ = 90" bis ß^ = 180*' 
eine konkave Krtmmung nach oben. 
Es wird demnach mit wachsendem v^ 
oder ö^ooo von ß^^dO" bis ^„=0" 
die Umfangsgeschwindigkeit abnehmen, 
1 ß^^dO" bis /J„ = 180" zunehmen. 

Bei Hochdruck -Zentritugalpumpen 
1 nun gezwungen, um die Laufrad- 
höhe b^ möglichst groß zu bekommen, 
die Geschwindigkeit w, und somit den 
Winkel d^ klein auszuführen. Aus dem 
Verlauf der w„-Kurven ist zu ersehen, daß 
bei kleinem Leitradwinkel d^= ö^-j-lO", 
wie er bei Hochdruckpumpen angenom- 
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men wird, die Verkleinerung oder Vergrößerung des ]jaufrad- 
winkels ß^, wenigstens in den brauchbaren Grenzen, keinen sehr 
großen Einfluß auf die Umfangsgeschwindigkeit hat. 

Bei Niederdruekpumpen wird der Leitradwinkel d^ in weiten 
Grenzen bis ca. 35* genommen und Ist natürlich, wenn eine schnell- 
laufende Pumpe zu bauen ist, neben dem Winkel ß^ der Winkel 6^ 
mögliebst groß zu wählen. 



9. Einfluß des Lauf- und Leitradwinkels auf dea Spalt- 
Überdruck und den Spaltverlust 

Aus Gl. 23 ergab sich der Spaltaberdruck, ohne Berücksich- 
tignng des Rotationsparaboloides zu 

In dieser Gleichung werde der Wert für w^ aus Gl. 73 ein- 
gesetzt, so erhält man 

1 + tg^. 



H, „ = vH„ 






s Spaltüberdruckes ist also abhängig von ß^ und 
d^, und zwar nimmt er zu mit 
wachsendem ß^^ und d^ und um- 
gekehrt. Um dieses Abhängigkeits- 
verhältnis besser zu zeigen, sind 
in Fig. 22 drei Spaltüberdruck- 
kurven für ^aeo*^^''' ^^"i 25" 
punktiert eingezeichnet, wiederum 
bei einer Annahme 

\'rjgH„^ 10 m. 

Wie schon gezeigt wurde, wird 

noch der Spaltüberdruck durch 

das sich bildende Eotationspara- 

boloid ungefähr um den Betrag 

" herabgemindert werden. Es 

soll jetzt die Annahme gemacht 
werden, daß das Kotationspara- 
boloid mit — sich dreht, mithin 
J2. 9'^i ist. Es würde dann 
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sein. Unter Berücksichtigung dieser Größe wurde noch eine zweite 
Serie von Spaltüberdmckkurven in Fig. 22 eingezeichnet, indem 

Ton den erst ermittelten der jeweilige Betrag von -^ abgezogen 

og 

wurde. Diese Kurven haben dann die Gleichang für tp= - 

Femer sind noch in Fig. 22 die infolge des Spaltüberdruckes 
auftretenden ideellen Durcbflußgesch windigkeiten angegeben, mit 
denen das Wasser durch den Spalt tritt. Die Geschwindigkeit er- 
gibt sich bei der Annahme von ^„^1, 9^-n 

Der Spaltdruck wird gleich werden, wenn 

i_!£i. 
1+tg«. <«^._„ff 

ist. Wird dieser Ausdruck >»)if„, so wird der Spaltdruck negativ, 
d. h. das Spaltwasser wird in umgekehrter Richtung durch den 
Spalt treten, es wird vom Saugrohr zum Laufrad austritt fließen. 
Für ^„ = 90" erhalt Gl. 85 die Form 



<....=l/2,pH.-(.-'±f'« 



Da der Durchflußkoeffizient für alle Geschwindigkeiten gleich gi-oQ 
genommen mxrde, so sind die Geschwindigkeiten direkt proportional 
den Spalt wassermengen, es werden also die Kurven der Wasser- 
geschwindigkeiten ^,p'a in irgend einem gewissen Maßstab die Spalt- 
w^assermengen angeben. Man erhält jetzt ein sehr klares Bild von 
dem Einfluß der Winkel ß^ und d^ auf die Spaltwassermenge. 
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Bei einem kleinen Leitraclwinkel d„=^5'*4- 10", wie er bei Hocli- 
druckpumpen genommen wird, wird die Sp altwassermenge für Lang- 
sam- und Schnelläufer wenigstens in sehr weiten Grenzen annähernd 
die gleiche bleiben und wird durch Verkleinei-ung von ß^ der Spalt- 
verlust nicht viel verringert werden können. 

Bei größerem Leitradwinkel 5„, wie er bei Nieder druck- Zentri- 
fugalpumpen genommen wird, ist dagegen die Spaltwassermenge 
für Langsam- und Schnelläufer eine sehr verschiedene. Ist z. B. 
die Spaltwassermenge für <5„^25" bei ß^^^QO" gleich 1,0, so 
würde dieselbe bei ^„ = 45" nur das IJ,39tache, bei ^^^135" 
jedoch das 1, Stäche betragen. 

Wenn der Einfluß des Spaltverlustes auf den Nutzeffekt der 
Pumpe untereucht werden soll, so muß die Spaltwassermenge in 
Prozenten der gesamten Fördermenge angegeben werden. Je größer 
nun Aa& Verhältnis des äußeren Durchmessers D^ zur Fördermenge 
ist, um so größer der Prozentsatz der Spaltwassermenge von der 
Fördermenge. Dieser Prozentsatz ist, natürlich vorausgesetzt gleiches 
ijfi"„ und gleiche Winkel ß^ und 6^, umgekehrt proportional der 
Fördermenge. Wenn z. B. eine Pumpe für eine Fördermenge von 
100 Liter einen Spaltverlust von S**/,, hatte, also eine Spaltwasser- 
menge von 100-0,03=^3 Liter, so wird, wenn die Pumpe mit 
demselben P^, ß^ und 8^ nur 50 Liter liefert, unter Annahme 
gleicher Spaltgröße der Spaltverlust auch 3 Liter betragen, jedoch 
jetzt nicht mehr 3*"/,), sondern 3''/o-^~ = 6''/o der Fördermenge. 

D 

Bei Niederdruckpumpen ist nun das Verhältnis -^ meist kiemer 

als bei Hochdruckpumpen, somit wird der Spaltverlust, bezogen auf 

die Fördermenge, bei den Hochdruckpumpen größer als bei Nieder- 

druekpumpen ausfallen. 

Aus diesem Grunde muß man versuchen, den Spalt namentlich 

bei Hochdruckpumpen auf ein Kleinstes zu verringern, was, wie 
schon früher angegeben, am zweckmäßigsten 
durch Anordnung sog. Schleifränder geschieht. 
Häutig wird auch noch 
der Kranz überfalzt (s, 
Fig. 23). Diese Anord- 
nung wird aber nicht 
sehr viel am Verlust ver- 
ringern, wenn man be- 
denkt, daß die Richtuiig 

der Spaltwassergeschwindigkeit nicht axial ist, sondern sich mit der 

Umfangsgeschwindigkeit zu einer resultierenden Geschwindigkeit 

w,^' zusammensetzt von der Größe (s, Fig. 24) 
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die einen Richtungswinkel y) bezogen aur «„ hat, 



ev=-— 



ißt. — Eine ganz hübsche Anordnung zur Verringerung des Spaltes 
ist im D.K.P. No. 142 214 angegeben. "Wie aus Fig. 25 ersichtlich, 
wird in das Laufrad ein lose einge- 
setzter Dichtungsring D durch Ring- 
Segmente R, die der Wirkung der 
Fliehkraft unterworfen, an die Gehäuse- 
wand gepreßt und wird so der Spalt 
auf ein Kleinstes reduziert. Im D.R.P. 
No. 117 218 ist der Schleifrand nach- 
stellbar angeordnet, was ja an und für 
sich sehr gut, aber die Ausführung ÖK^^^^ 

einer solchen Pumpe sehr verteuert. Fig. 25. 

Über die wirkliche Größe der 
Spaltwassermengen sind nun leider keine Versuche veröffentlicht. 
Die Berechnung der Spaltwassermenge selbst kann ja nur eine 
ganz angenäherte sein, da man erstens den Austlußkgeffizienten 
nicht genau kennt, femer aber die Größe des Spaltes sehr schlecht 
zu messen ist. 

Man wird gut tun, den Spaltverlust mit l-f-e^/^ der Förder- 
inenge in Rechnung zu setzen. Für eine dementsprechend größere 
TVassermenge ist dann das Laufrad zu berechnen. 

10. Die Winkel ßa und &„ nod die Umfangsgeschwindigkeit 
bei einer Zentrifugalpumpe ohne Sp^tüberdruck. 

Bei der jetzt folgenden Betrachtung soll der Einfachheit wegen 
das dem Spaltüberdruck entgegenwirkende Rotationsparaboloid nicht 
mit in Rechnung gezogen werden, so daß nach Gl. 23 der Spalt- 

überdruck Jff ~ijfl„ — -^ angenommen wird. Wird in dieser 

2? 
Gleichung H,^ = gesetzt, so erhält man 



iP^ = V2)jgfi„ 90. 

Die Geschwindigkeitshöhe -^ stellt also die ganze Brutto« 



:y Google 



34 



Die Theorie der Zentrifugalpoup«. 



druckhChe dar. Die Wirkung der Zentrifugalkraft ist offenbar ver- 
braucht worden zur Beschleunigung der relativen Eintrittsgeschwin- 
digkeit Vj auf die relative Äustrittsgeschwindigkeit v^. Es muß 
jetzt durch Druckumsetzung der absoluten Äustrittsgeschwindigkeit w^ 
die gesamte Pressung gewonnen werden. 



^X^ '"S^-^^"^ ^^ 


■^ 


1 
41 




— 


J 


Fig. 26. 




Aas Fig. 26 ist zu ersehen, daß 






^'^ ""Vl^^ 




.... 91. 


ist. Es werde jetzt der Wert von v^ aus 
wird dann 


Gl 


61 eingesetzt, so 


oder, wenn die Gleichung nacli «„ aufgelöst 


wird, 


" cos ^„ 




.... 92. 



Diese Gleichung Iftßt sich auch sehr einfach mit Hilfe der ersten 
Hauptgleichung ableiten. Wenn die absolute Eintrittsgeschwindig- 
digkeit w, J_Mg, so erhält Gl. 10 die Form 

Mo* — «„* + «-„*' = 2 )jj(jff„ 93. 



Setzt man in diese Gleichung nach Gl. ' 
so ergibt sich 



2ij(;H„ ein. 



94. 



Es wird also für den speziellen Fall H^^^O, das Austritts- 
diagramm ein Rhombus sein (s. Fig. 26). Hieraus ergibt sich dann 
ohne weiteres die vorher aufgestellte Beziehung 
_ 0,5-V2"^gtf„ _ 



In dem Rhombus muß dann 



95a. 
95b. 
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Bestimmung; der ÄustrittsgröSen mittelat der x- und J-Kurre. 
sein. Es ist dann ferner 



Um die Umlangsgesch windigkeit zu erhalten, für welche fl" =^0, 
wird man aus Gl. 91 den Winkel d^ berechnen und dann am ein- 
fachsten aus Gl. 96 b die zugehörige Umfangsgescli windigkeit m^. 

It BestimmuDg der Äustrittagrößen mittelst der x- und 
i- Kurve. 

Aus Gl. 63 ergab sieh für die Umfangsgeschwindigkeit u^ 
der Wert 

Es werde nun der Ausdruck 

v^^- - 

gesetzt, so daß die obige Gleichung jetzt die einfache Form erhält 



Es wurden für verschiedene Winkel ß^ und d^ die Werte 
von X berechnet und eine Reihe von x-Kurven in Tafel I ein- 
gezeichnet. Die verschiedensten Aufgaben lassen sich nun mit 
Hilfe dieser ;«-Kurven sehr schnell lösen. 

Ist z. B. für eine Pumpe nach Festlegung des Laufraddurch- 
messers eine bestimmte Tourenzahl vorgeschrieben, so daß die 
Umfangsgeschwindigkeit u^^S^V^gH^, so bestimmt man nach 
Berechnung der nötigen Umfangsgeschwindigkeit m„ den Koeffi- 
zienten X aus der Gleichung 

x=^^?=- 99. 

Aus den x-Kurven kann sofort abgelesen werden, welche Kom- 
binationen von ß^ und d„ die verlangte Umfangsgeschwindigkeit 
ztüäßt oder ob es überhaupt mit Änderung der Winkel ß^ und d^ 
möglich ist, die verlangte Tourenzahl zu erreichen. 

Nun ist es aber in den meisten Fällen, wie schon einmal er- 
wähnt, vorteilhafter, statt d^ die radiale Austrittsgeschwindigkeit r,. 
anzunehmen, oder bei der Annahme von d sollte man sofort 
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wissen, wie groß die Geschwindigkeit v,. wird; denn erst nach Be- 
stimmung von v^ ist bei Annahme von d^ die Laufradhfihe b^ nach 
Gl. 75 bestimmt. Zur schnelleren Ermittelung von v^ bei gegebenem 
Leitradwinkel d^ oder umgekehrt soll nun die A-Kurve dienen, die 
folgendermaßen entstanden ist: 
Gl, 62 lautete 

fr = t«3„,o0.l/^^ (62.) 

Es soll nun die Geschwindigkeitshßhe ^ ein Afaches der 
Bruttoförderhöhe );lf^ sein, so daß 

v^ = Vi-2rjgE„ 100. 

ist. Setzt man diesen Wert für r, in Gl. 61 ein, so ergibt sich 

tg^SaW^VIÄ 101. 

oder i = 0,6-tg''.5„,oo 102. 

Es wurden nun für verschiedene Winkel d^ die Werte für X 
berechnet und auf Tafel I zu einer i-Kurve, die ja nach Gl. 102 
eine Parabel, zusammengestellt. Aus dieser Kurve kann also für 
i5j,= 90'' nach Annahme von 5^ das zugehörige i. abgelesen und 
dann v^ aus Gl, 100 berechnet werden. Wie Gl. 102 zeigt, ist der 
Koeffizient i. unabhängig von der Förderhöhe, die i-Kurve kann 
also für alle Förderhöhen Verwendung finden. 

Ist v^ gegeben, so berechnet sich X aus der Gleichung 

i ^ - %^ 103. 

und wird dann der zu dem Koeffizient i gehörige Winkel Ä„ aus 
der Kurve ermittelt. 

Zur Bestimmung der Größe von v^ bei ^„3:90'' müssen noch 
die Ä -Kurven zu HUfe genommen werden. In Gl. 61 wurde der 
Wert von u^ aus Gl. 98 und der Wert für tg d^ aus Gl. 101 einge- 
setzt, so erhält mau jetzt für v^ den Wert 

„=YI^. 104. 

Und für X ergibt sich dann 

X=^ _^ "„ 106. 

Für /S^ = 90*' ist x = l und Gl. 104 bzw. 106 erhält dann die 
Form von Gl. 100 bzw. 103. 

5Ian berechnet jetzt wieder v^ bei Annahme von d^ oder d^ bei 
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Annahme von u,, wie vorher angegeben, nur daß jetzt noch der 
Koeffizient x mit in Rechnung gezogen wird. 

Auch für die Größe der absoluten Austrittageschwindigkelt w^ 
läßt sich mit Hilfe der x- und i-Kurven eine sehr einfache Beziehung 
aufstellen, wenn in Gl. 71 der Wert für v^ aus Gl. 104 und der 
Wert für u^ aus Gl. 98 eingesetzt wird. Es ist dann 



■V1+2A 



106. 



Es ergibt sich nun jetzt eine sehr einfache Konstruktion des 
Anstr ittsdiagram mes . 

In Gl. 54 werde für u^ der Wert aus Gl, 98 eingesetzt, so daß 
jetzt die Horizontalkomponente von w^ 



yrigH^ 



107. 



ist. Zar Konstruktion des Austrittsdiagi'amms ermittelt man die 
drei Größen ___^ 



3. y^^Ulp^.^/2l 

die ja sehi- leicht berechnet werden können. 
Es wird dann (s. Fig. 27) 



AbStande v^ -■ 



eine Parallele zu 



V^gH^ gemacht und im 
Das 



* wird an ab abgetragen und ec senkrecht . 



Stück ae^- 

gezogen. Verbindet man jetzt i£^ 

cmitaundl' und zieht aJ||&c, so 

stellt das Parallelogramm abcd 

das verlangte Äustrittsdiagramm 

dar. 

Ist auf diese Weise das Dia- 
gramm gefunden, so wird man gut tun, jetzt die Winkel / 




Fig. 27. 



_ und d^ 

auf ihre Richtigkeit zu prüfen, um sich zu überzeugen, daß kein 
Rechenfehler gemacht worden ist. 

Mit Hilfe dieser x- und i-Kurven kann also bei der Annahme 
WgXf*g, also i3^=90'* jede Pumpe ohne Benutzung der Tafeln für 
Kreislunktionen berechnet werden. Anspruch auf größte Genauig- 
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keit wird zwar durch das Ablesen der Werte aus den Km-ven diese 
Rechnung^sart nicht haben. Wenn aber in Betracht gezogen wird, 
daß die Annahme dea Koeffizienten tj eine mehr oder minder will- 
kürliche ist, 80 hat diese Berechnung einen vollständig hinreichenden 
Genauigkeitsgrad, wie man selbst aus dem Gebrauch der Kurven 
sehen wird. 

Sehr beachtenswert ist, wie schon vorher angegeben wurde, daß 
nach Bestimmung von x die Kurven eine Wahl der Kombination 
von ß^ und 5„ gestatten, was zur vorteilhaftesten Größen bestimmun g 
einer Pumpe sehr wertvoll ist. 

12. Graphische Ermittlung des Austrittsdiagramius. 

Nachfolgende graphische Bestimmung des Austrittsdiagramms, 
somit auch die Bestimmung von m^ ist namentlich für Hochdruck- 
pumpen zu verwenden, wo der Fehler, der hierbei in der Rechnung 
gemacht wird, ein sehr kleiner ist. 

Es lautete Gl. 58 



^+V{witßS+-"'- 



(68.) 



Es wird nun das Glied f ] gegen das Glied >jsrH„ sehr 

klein sein und kann ohne nennenswerten Fehler namentlich bei 
Hochdrackpumpen in den Grenzen ^„^=45-;-136'* vernachlässigt 
werden. Es wird dann die obige Gleichung lauten 

108. 

Wird nun jetzt v^ angenommen, so kann nach Berechnung von 
Vr]gS„ die Umfangsgeschwindigkeit w^ für jeden Winkel ß^ auf 
zeichnerischem Wege gefunden werden. 



d <r d' 




^ e 






Y 



Fig. 28. 



Es wird zuerst das Diagramm aefg für ß^ ^ 90** (s. Fig. 28), für 
welchen, Winkel ja M„=V»?srH„ war, aufgezeichnet. Soll jetzt für 
irgend einen Winkel ß^ die Umfangsgeschwindigkeit bestimmt 
werden, so braucht man nur im Mittelpunkte m von v^^ef den 
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Winkel ß^ — 90** abzutragen und zwar nach links unten, wenn dieser 

Winkel negativ, nach rechts unten, wenn er positiv ist. Die Strecke 

ab {a'b') gibt dann die Größe der zu dem betrettenden Winkel 

(-| ) gehörigen Umfangsgeschwindigkeit an und das Parallelogramm 

abcd (a'b'c'd') ist dann das zu dem betreffenden Winkel (+ — ) 

gehörige Geschwindigkeitsdiagramm. 

Denn es ist 

eb = — V — ~- oder e6'= - 
2tg^, 

somit Ua = ae-\-eb = 




oder „/ = .,_.(,'__--_j:^+V^7h. 

somit ist Gl. 108 erfüllt. 

Für ß^^^ib"^ und ^^^135" ergibt sich dann der Spezialfall 




13. Rechnerische and graphische Bestimmung 
des Eintrittsdiagramms för J, =^90^ 

Nach Annahme des Laufraddurchmessers .D,, der im Schwer- 
pankt des Eintrittsbogens 6, liegt (s. Fig. 29), bestimmt sich die 
Umfangsgeschwindigkeit m,, da sich die 
Umfangsgeschwindigkeiten verhalten wie 
die zugehörigen Durchmesser, zn r-F 

«=M„-^ . . 109. 



*^ 



Die Länge der Eintrittsbogen b^ muß 
so gewählt werden, daß D^Ti-b^^^Fj 
gleich dem freien Saugrohrquerschnitt " | 

unmittelbar vor dem Eintritt in das Lauf- Pig- 29. 

rad ist. Die Größe der absoluten Ein- 
trittsgeschwindigkeit war schon in Gl. 16 angegeben worden, welche 
lautete 

^^ = ,c,-"ctjs (16.) 

Hierin bedeutete a, die Sehaufelweite und s, die Schaufelstärke. 
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Wenn nun der Spaltverlust berücksichtigt wird, so muß das 
Laufrad mit einer Fördermenge Q'=Q+Q,p berechnet werden. 
Die Saugrolu^escli windigkeit wird vor dem Eintritt in das Laufrad 
infolge Zuschlags der Spaltwassermenge eine größere'Geschwindig- 
keit jp/ annehmen von der Größe 

-■■—■— Q^ "»■ 

In Gl. 16 muß jetzt für w, die Geschwindigkeit kJ gesetzt 
werden, somit ist 

„, = „;.?d-3 111, 

Nach Annahme der Anzahl der Laufradschanfeln ?, bestimmt 
sich die Teilung (^ im inneren Laufraddurchmesser D^ zu 



Die Schaufel muß am unteren Ende mit dem Winkel ß^ gegen 
«j geneigt sein, so daß also (s. Fig. 12) 

sin ß^ ^ "' "t^ - ^' 113. 

Wenn nun aus Gl. 111 die absolute Eintrittsgeschwindigkeit 
berechnet werden soll, so muß eine Annahme in dem Verhältnis 

■ ' ' gemacht werden. Bei der Annahme ^^ = 90"* bestimmt sich 

dann die relative Eintrittsgeschwindigkeit v^ aus der Gleichung 

"e = VM/+«-,- 114. 

und der Laufradwinkel ß^ aus der Beziehung 

sin^, = -^ 115. 

Man ermittelt dann am besten a^-\~s^ graphisch unter Berück- 
sichtigung der Gl. 113. 

Ist die Annahme des Verhältnisses '' ' eine falsche gewesen, 

so muß jetzt die Rechnung noch einmal durchgeführt werden. Dieses 

a -\- s 
Eechnungsverfahren mit der Annahme der Größe -^ ^ ist nun 

sehr umständlich. Man könnte zwar mit Hilfe der Gl. 111, 113 

und 116 a^ berechnen, doch hat die Gleichung hierfür eine sehr 
komplizierte Form. 
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Es soll jeut ein sehr einfaches graphisches Verfahren zur 
gleichzeitigen Ermittelung von w^ und a^-\-s^ gezeigt werden, wie 
solches zuerst in ähnlicher Form von Adam in Dingl. Polytechn. 
Journal 1903 für die Ermittelung des Äustrittsdiagrammea eiaer 
Wasserturbine angegeben wurde. 

Gl. 111 kann auch geschrieben werden 

i-i+i. 116. 

Die graphische Ermittelung von w^ und a, -|- s^ ergibt sich aus 
Fig. 30. Es wurde dort erst ein rechtwinkliges Dreieck dce ge- 
zeichnet mit den Seiten dc = ttg und c« = w/, ef wurde gleich der 




Fig. 30. 

angenommenen Schaufelstärke s^ gemacht. Durch f ziehe man eine 
Parallele zu ed. Der Kreis mit t^ um ä trifft diese Parallele im 
Punkte g. Die Senkrechte von g auf de trifft de in k und schneidet 
de in i. Die Verlängerung von dg trifft die Verlängerung von cf 
in a. Es ist dann iA = a, und tff^s, und ac^K^. Denn ist 
erstens Gl. 113 erfüllt, indem 

, g ^ ^ g ^ «, + ^. 

^' dg ', 

ist, femer Gl. 116, indem sich verhält 

Das Parallelogramm abcd ist dann das verlangte Eintrittsdia- 
gramm. 

14. Die Eintritts- and Austrittsgrößen für a,:a:90«. 

In den vorher ermittelten Gleichungen war vorausgesetzt worden, 
daß die absolute Eintrittsgeschwindigkeit w^ X «„ mithin der Winkel 
S ^ 90" ist. Bei dieser Annahme wird das Glied m^w^ cos d, = 0, 
hat also auf die Umfangsgeschwindigkeit keinen Einfluß. Nun wird 
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«^ aber Mofig rorkommen, daS man an:- nc-rh niher anzoföhreDden 
OrOnden den Winkel 4, nicht 90*. »ond^n, DameDtlloh bei Hoch- 
dmck-Zentrifngalpompen, meist kleine als 9Ci" annimmt. Es soll 
nun im folgenden angre^beo werden, wie für den Fall ö^ ^ 90** die 
Ontiitts- nnd AostrittegrCSen za berechnen sind. 

Man TTird wieder von Gl. 15 dw zweiten Fonn der Hatipt- 
gleicbong ausgehen, welche lanteie 

M^ir^cosdj, — M^ir, cosi, = i;(;fl, . . . (15.) 




IS. Fig. 31) findet sich die 
Beziehnng 

at ^ ir^ cos A.^u.A ^ 



Im Eintrittsdiagramm 
ts. Fig. 32) ist 



Der Berechnung der Eintrittsfläche in das Laofirad wird die Vertikal- 
komponente der absoluten Eintrittsgeschwindigkeit <r,, die mit v^ 




fradiale Eintrittsgeschwindigkeit) bezeichnet werden soll, zugrunde 
gelegt. Ist tPj und d^ gegeben, so bereclmet sich tr^ aus der Gleichung 

w_. = tP,-sina, 119. 

Bei der Annahme von w,. und 6^ ergibt sich dann für w. 



' sin5j 
Da« Stück fk kann noch durch die Beziehung ausgedrückt werden 



A — 



tg^. 



so daß also nach Gleichsetzung der Gl. 118 und 121 
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, kann noch Gl. 109 geschrieben werden 



(109.) 



Die Werte von Gl. 117, 122 und 109 in Gl. 15 eingesetzt, so ergibt 
sich nach Auflösung der Glelchang nach «„ für die Umfangsge- 
schwindigkeit der Wert 

Ist Fg die durch die Schaufelstärke verengte Eintrittsfläche, F^ die 
Aastrittsfläche des Laufrades, so kann für v^ geschrieben werden 



124. 



AVird dieser Wert für v^ in Gl. 123 eingesetzt, so ergibt sich jetzt 
für die Umfangsgeschwindigkeit u^ der Wert 

125. 
Soll aus dieser Gleichung die Umfangsgeschwindigkeit berechnet 

D F 

werden, so muß erst eine Annahme des Verhältnisses ^ und ^ 

D„ F^ 

gemacht werden, was die Rechnung etwas umstand lieh macht. 
Weicht der Winkel Äj nur wenig von 90° ab, so berechne man noch 
nach der einfachen Gl. 58 oder G3 die Umfangsgeschwindigkeit, man 
wird hierbei nur einen sehr kleinen Fehler machen. Bei größerer 
Abweichung des Winkels d^ von 90** muß aber Gl. 125 und die 
folg'enden zur Berechnung von w^ verwendet werden. 

Für v^ kann in Gl. 123 auch eine Funktion des Winkels <5„ 
eingeführt werden. Wird in Gl. 15 der Wert für w^cos^^ und w^ 
aus Gl. 122 bzw. 109 eingesetzt, so ergibt sich Jetzt für w„ cos ö^^oe 
der Wert 

„ CO,« _?»5r + ^._«k. .... 126. 



Aus Fig. 31 folgt dann 
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«. ^B. tgj. tg/!. • ■ ■ • "•■ 
Nach Einsetzung des Wertes tiir v^ aus Gl. 128 in Gl. 129 ergibt 
sich für die Umfangsgeschwindigkeit m„ die Gleichung 



ö. 



2tg<i, 






+l/[^: 



\+19H.-[l- 



aiA 



130. 



1-t^-y 

Für den Spezialfall ^^^90° erhält Gl. 123 oder Gl. 130 die Fomi 



Setzt man in dieser Gleichung d, ^90", so ergibt sich wieder die 
einfache Beziehung w^^od^V^H«. 

Für die Gl. 130 können zur schnellen Bestimmung des Aus- 
druckes 1 ^ die «Kurven (s. Tafel I) verwendet werden. Mit 

Hilfe der x-Kurven wird man einfacher nach Gl. 130 als mit Gl. 125 
die Umfangsgeschwindigkeit bestimmen können. 

Von Fink wurde eine Laufradsebaufel angegeben, bei welcher 
die relative Eintrittsgeschwindigkeit v, radial ist, so daß u^Xw,, 
also der Winkel j5g^ 90" war. Bei dieser Annahme berechnet sich 
der Winkel d, und die Umfangsgeschwindigkeit folgendermaßen: 

Es ist für ß^ = 90" 

Diesen Wert für — V ii Gl. 129 eingesetzt, so erhält man für die 
Umfangsgeschwindigkeit bei der Annahme ^^ = 90" den Wert 



132. 



.....[>-(!)■] 




/ 


V 


', M». 


|/ 


[-^".{-©1 


-(i^r 



Der Winkel 5, ergibt sieli dann aus Gl, 13 
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Es (ragt sich nun, was wird erreicht, wenn der Winkel ^^^90** 
genommen wird. Bei der Annahme iS, = 90" wird die absolute 
EintrittBgesch windigkeit w^Xu^, das Wasser wird im Saugrolir In 
axialer Richtung fließen und so den kleinsten Weg in demselben 
zu durchlaufen haben. Ist der Winkel Ö^^dO", so kann das Wasser 
im Saugrohr nicht mehr in axialer Richtung fließen, sondern es wird 
durch die Komponente w, cos ä, in Rotation versetzt, wodurch der 
Weg des Wassers in einer Spirale verläuft. Hierdurch wird nicht 
allein die Saugrohrgeschwindigkeit vergrößert, sondern auch der 
Wasserweg verlängert, wodurch größere Reibungsverluste auftreten 
werden. Um dieselben herabzumindern, ist es zweckmäßig, auch 
noch vor dem Eintritt in das Laufrad einen Leitapparat einzubauen, 
der die Aufgabe hat, die Saugrohr gesch windigkeit axial zu halten 
und dann der absoluten Eintrittsgeschwindigkeit vor dem Laufrad- 
eintritt richtige Größe und Richtung zu geben. Diese Leltschantel 
wird also am Eintritt einen Winkel von 90", am Austritt ungefähr 
den Winkel S^ als Neigungswinkel haben müssen. Auf diese Weise 
werden zwar die Verluste im Saugrohr bedeutend verringert, es 
treten jedoch Reibungs- und Stoßverluste beim Durchgang durch 
diesen Leitapparat auf, welche sich aber nach angestellten Versuchen 
als kleiner herausstellten als die Verluste im Saugrohr beim Fort- 
lassen des Leitapparates. 

Sind einerseits bei der Ausführung d^-^^QO" gegenüber der 
Anordnung für ^,^=90" die Verluste bis vor dem Eintritt in das 
Laufrad größer, so tritt eine Verminderung derselben beim Durchfluß 
des ersten Teiles des Laufradkanales dadurch ein, daß man durch Ver- 
kleinerung von S^ die Schaufelweite a^ vergrößert, mithin die rela- 
tive Eintrittsgeschwindigkeit verkleinert. Vorausgesetzt gleiche Um- 
fangsgeschwindigkeit Mj, so wird mit kleiner werdendem Winkel 6^ 
der Laufradwinkel ß^ größer. Aus der Beziehung <*( -|- s, =^ *, ■ sin ß^ 
ist ohne weiteres zu ersehen, daß mit ß^ auch die Größe a^ -j- s^ 
zunehmen wird. 

Bei Hochdruck- Zentrifugalpumpen sind bei kleineren Wasser- 
mengen und großen Förderhöhen die Eintrittsquerschnitte des Lauf- 
rades sehr klein und werden dementsprechend die Reibungsverluste 
bei der hohen relativen Geschwindigkeit sehr groß ausfallen. 
Zieht man in Betracht, daß die Reibungsverluste annähernd mit 
dem Quadrate der Geschwindigkeit zunehmen, so wird man durch 
Vergrößerung der Querschnitte, also Verkleinerung der relativen 
Eintrittsgeschwindigkeit wesentlich die Reibungsverluste verringern 
können. Im Kapitel 25 ist hierüber eine genauere Untersuchung 
angestellt. 

Um ein klares Bild von der Abhängigkeit der Umfangs- 
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geschwindigkeit, der relativen und absoluten Eintrittsgeschwindig- 
keit und der Größe «, + «, von dem Winkel d, zu bekommen, 
wurde ein Beispiel durchgerechnet und die ermittelten Werte in 
Fig. 33 über den zugehörigen Winkel d^ als Ordinalen aufgetragen. 
FUr das Recbenbeispiel wurden folgende Angaben gemacht: 



Viyfffl»^ 



.10 D^ = 0,4 m I>, = 0,2 m v, = 2,0 m 
Anzahl der Laufradschanfeln z^S. 



-3,0 m. 



Für diese Werte wurden zwei Beispiele durchgerechnet, und 
zwar für: 

I. /S„ = 90'' IL ß^^Vdb''. 
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Fig. 33. 

Der Verlauf der einzelnen in Fig. 33 eingezeichneten Kurven 
gibt ein klares Bild von der Abhängigkeit der einzelnen Größen 
von dem Winkel b^. Es ist zu ersehen, daß bei größerer Abweichung 
dieses Winkels von 90" der Einfluß der Größe w^w^cos^, auf die 
Umfangsgeschwindigkeit doch immerhin ziemlich bedeutend ist und 
wird man gut tun, in solchen Fällen die Umfangsgeschwindigkeit 
nach Gl. 130 zu berechnen. 

Die a, + Sj-Kurve erreicht für /?j = 90" bei d^= 27 "50' und für 
^0=135" bei äj^25" ihr Maximum, in dem hier ^^^^GC*, somit 
a^ + s, ^= (, wird. Macht man den Winkel b^ noch kleiner, so wird 
ß, > 90", d. h. die Richtung der Schaufel kehrt sich um und a^-\- s 
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nimmt wieder ab. Man wird natürlich eine solche Schaufel nicht 
verwenden, da jetzt die absolute Eintrittsgeschwindigkeit einen zu 
großen Wert erhält. 

Es soll noch angegeben werden, welche Größe man dem 
Winkel d^, wenn man denselben aus den angeführten Gründen 
kleiner als 90** annimmt, am zweckmäßigsten gibt. 

Die Eeibnngsverlnate sind annähernd proportional dem Quadrate 
der Geschwindigkeit, sie werden im Leitapparat vor dem Laufrad- 
eintritt und im Scbaufelkanal in seinem Anfang dann am kleinsten 
werden, wenn der Ausdruck w/-J-ti/ ein Minimum, welcher Fall 
eintritt, wenn v, = Wg ist. Für v^^^ur^ wird der Winkel ^i^^ß,. 

Fig. 34 zeigt ein solches 
Eintrittsdiagramm für den 
Fall S^^ßg- In demselben 
wird jetzt 

w, <^os dj = — ' = -|^ ~ 135. 
Setzt man wiederum in Gl. 15 



i Gl. 135 ein, so ergibt sich für 
'j für die Umfangsgeschwindigkeit 




".«»"».=■• 


-f 


'Sß.' 


ferner für w^ co 
den Spezialfall w 
die Beziehung 


ä. 


den Wert 
.». oder >, 



2«/*. 



\:~m 



Für ^^,=^90" erhält dann die Gleichung die Form 



Für das angegebene 
also f^e^i) 



!„=10,7 m 

bei ^^=135" 



ergibt sich für den Fall ß^ ^ 5^, 
= r^ = 4,03 m ß^^d^^iS''20' 



w^^v^^ 4,26 m ^^ ^ ^^ ^ 45» 2 
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In Fig. 33 können diese Werte und auch die Größe von a^ -\- s^ 
direkt abgegriffen werden, da die Ordinalen hierfür durch den Schnitt- 
punkt der Wj-Kurve mit der entsprechenden u^-Kurve gehen müssen. 

15. Die Eintritte- und Austrittsgrößen fOr gleiche Förderhöhe 
bei Änderung der Fördermenge. 

Bei den im vorhergehenden Kapitel entwickelten Gleichungen 
war angenommen worden, daß ein neues Laufrad für eine bestimmte 
Fördermenge und Förderhöhe konstruiert werden sollte. Jetzt soll 
nun die Voraussetzung gemacht werden, daß ein Laufrad mit be- 
kannten Eintritte- und Auatrittswinkeln ß^ bzw. ß^ vorhanden und 
es werde untersucht, wie sich für stoßfreien Betrieb das Eiutritts- 
und Austrittsdiagramm einstellt, wenn verschiedene Wassermengen 
bei gleicher Förderhöhe mit demselben Laufrad gefördert werden 
sollen. Es soll gezeigt werden, wie ein und dasselbe Laufrad nur 
nach Änderung 'des Leitapparates am Austritt und, soweit ein solcher 
vorhanden, des Leitapparates am Eintritt für verschiedene Wasser- 
mengen Verwendung finden kann, was in der Praxis oft von 
großem Wert. 

Die zweite Form der Hauptgleichung, von welcher man wieder 
am zweckmäßigsten ausgeht, lautete 

U^IC^COSS^ tt^WjCOS^j = lJ()if„ . . (lö.) 

Im Austrittsdiagramm (s. Fig. 31) fand sich nach Gl. 117 die 

Beziehung 

Im Eintrittsdiagramm (s. Fig. 32) ist 

ft<?-;^V 138. 

somit kann für w^ cos S^ die Gleichung geschrieben werden 

w,cosd, = M, ~- 139. 

Die Größe für w^eosÄ^ und w, cos^, aus Gl. 117 bzw. 139 
werde in Gl. 15 eingesetzt, so erhält man 

'•■{'■+ iif) -'■■{"■ -Wß-y "<"'•■ ■ ""■ 

D F 

Es werde jetzt wieder u^^u^-jr und v^^w^--^ gesetzt, so 

ergibt sich für die Umfangsgeschwindigkeit die Gleichung 
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D.tsh 



tl>,\'] 



19K 



141. 



Es war gleiches Laufradprofil vorausgesetzt worden, mithin die 

Winkel ß^ und ß^, ferner die Größen F^, F,, D^, D, konstant. 
Es werde nun 



1- 



1 



gesetzt, so erhält Gl. 141 die sehr einfache Form 

w„ = — w.-c, + Vi^T^^M-^F^c^ ■ ■ 1*4- 

Mit dieser Gleichung sind nach Bestimmung der Konstanten 
Cj und Cj für verschiedene Geschwindigkeiten w^, also verschiedene 
"Waasermengen, die Umfangsgeschwindigkeiten zu berechnen. 

Es sollen jetzt noch die Gleichungen für die Umfangsgeschwin- 
digkeiten aufgestellt werden für die beiden Spezialfälle 6^ = 90" 
und d, = ß,. 

Für 5^^dO° war u^w^ cos d^=^i^gH^. Für w^coaÖ^, kann 
nach Gl. 117 gesetzt werden 

«'.co».*.-», + ^_ (U7.) 

Nach Gl. 124 war v^^w^-^ (124.) 

Für 6^ =- 90« ist 

w^ =«,tgj?, = M„-ätgft .... 145. 

Diesen Wert für v>^ in Gl. 124 eingesetzt, ergibt 
D F 

': = '.TJ-^yß. "6- 

Wird dieser Wert für v^ in Gl. 117 eingesetzt, so erhält man 
für die Umfangsgeschwindigkeit für den Fall d, = 90" die Gleichung 

NeiimsiiD, ZeDtrifugsIpampeu. 4 

Diai.zodBjGoogle 
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. 147. 



_| / V9jl„ 



Zur Bestimmung der FCrdermenge für den Spezialfall ^^ = 90" 

ermittelt man m, ans der Gleichung M^^M^-y-^ und aus Gl. 145 

die Geschwindigkeit w^. Aus der Beziehung Q = F^u\ ergibt sich 
dann die Fördermenge. 

Für Ä,^/S, oder w, ^t), war nach Gl. 135 



w^ cos^j = -^--^ (136.) 

Aus Fig. 34, welche das Eintrittsdiagramm für den Spezialfall 
= d, darstellte, findet sich für w^ die Beziehung 



u D F 
Mithin ist v^^-^--^-^-tg ß^. 

Dieser Wert für v^ werde in Gl. 117 eingesetzt, so erhält man 

Nach Einsetzung der Gl. 136 und 149 in Gl. 15 ergibt sich 
für die Umfangsgeschwindigkeit für den Fall ß^ = S^ die Beziehung 



f 



_M^^. 



i_i A ^ j^ *gÄ_A (^Y 

"• 2 D„ F„ tg/i, 2 \dJ 



150. 



Aus Gl. 148 bestimmt sich die Geschwindigkeit w^ und erhält 
man dann wieder aus der Gleichung Q^^F^w^ die Fördermenge. 

Da der Eintritts- und Austrittsquerschnitt konstant bleiben 
sollte, wird sich die relative Eintritts- und Austrittsgeschwindigkeit 
proportional der Wassermenge ändern müssen. Die relative Ein- 
trittsgeschwindigkeit bestimmt sich aus der Beziehung 



' sin^„ 
Und die relative Aastrittsgeschwindigkeit aus der Gleichung 

"„ — -t\- 152. 

sm ß^ 

Mit ui und V ändert sich der Winkel ä und d , somit auch 
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die Querschnitte am Leitapparat beim Austritt und, soweit ein 
solclier vorhanden, am Leitapparat beim Eintritt. 

Der Winkel d^ kann nach Bestimmung von «^ aus der Gleichung 
bestimmt werden (s. Fig. 31) 



tg<5„ = - 



153. 



und der Winkel d^ aus der Beziehung (s. Fig. ; 



»8-5,= 



tg(5e 



Für die absolute Austrittsgesehwindigkeit w^ findet sich atis 
Fig. 31 



.^v^ 



'gW 



und tür die absolute Eintrittsgeschwindigkeit w, aus Fig. 32 



'.^Vv- 



tg/f, 



166. 



ZweckmäÜiger wird man natürlich diese Größen durch Auf- 
zeichnung der Diagramme graphisch ermitteln, und ist eine rech- 
nerische Bestimmung meist nicht nOtig. 

Da die letzthin aufgestellten Gleichungen nicht ohne weiteres 
die Abhängigkeit der einzelnen Größen im Eintritts- und Austritts- 
diagramm von der Wassermenge erkennen lassen, wurde, um ein 
klares Bild zu bekonmien, wieder eine graphische Darstellung ge- 
wählt, indem für einige Beispiele die Geschwindigkeiten aus den 
angegebenen Gleichungen berechnet und die entsprechenden Ge- 
schwindigkeitshöhen über den Wassermengen als Ordinalen auf- 
geteilt wurden. Berücksichtigung fand bei dieser Aufteilung die 
erste Form der Hauptgleichung (Gl. 10), welche lautete 



; + 



2» 



-1^.- 



(10.) 



Um den Einfluß des Laufradwinkels ß^ auf diese Größen zu 
zeigen, wurden drei Beispiele durchgerechnet, und zwar für 
I. ^^ = 45" IL ^^ = 90» IIL^„^13Ö». 

Es wurden dieselben Annahmen gemacht, wie in dem früheren 
Rechenbeispiele 

Vtjg'H^^lO, also )jif„=10,2 m, It„ = 0,4m, 1)^ = 0,2 m. 
Es BoU für ü, = 2,0m und M',= 3,0m: ^,= 90* sein. 
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Bei den verschiedenen Laufradwinkeln ß^ wird sich nach 
Gl. 142 die Konstante C, ändern, Ebentalls wird auch abhängig 
von ß^ der Winkel ß^ verachiedene GröSe annehmen. Zur Be- 
stimmung von ß^ wird für den Spezialfall d^ ^ 90* nach Gl, 58 die 
Umfangsgeschwindigkeit bestinunt, worauf sich dann aus der Be- 
ziehung tgj?, ^—^ der jeweilige Winkel ß^ ermitteln läQt. 

Die Konstante Cj ist unabhängig vom Winkel ß^, hat also für 
die drei Rechen beispiele gleiche Größe. 

Für die verschiedenen Wassermengen bestimmen sich die Um- 
fangsgeschwindigkeiten nach Gl. 144. 

Y& wurde für die drei Beispiele die Wassermenge für d^^^O" 
mit 1,0 bezeichnet und dann die verschiedenen Geschwindigkeiten 
für die Wassermengen in den Grenzen 0,5 — 1,5 ermittelt. 

Die für die Geschwindigkeitshöhen gefundenen Werte sind für 
die drei Beispiele ^^ = 45", ^_, = 90**, ß^^l^b" in Fig. 1, 2, 3 
Tafel II nach Gl. 10 über die zugehörigen Wassermengen als Ordi- 
nalen aufgeteilt und die so erhaltenen Punkte durch LinienzUge 
verbunden- In Fig. 4, 5, 6 wurden die Geschwindigkeiten über den 
Wassermengen als Ordinalen aufgetragen. 

Aus dem Verlauf dieser Kurven ist sehr klar die Abhängigkeit 
der verschiedenen Größen von der Wassermenge zu erkennen. 
Für die Ausführung hauptsächlich brauchbar wird die Wassermenge 
in den Grenzen 0,5 bis 1,0 sein. Bei Wassermengen größer als 1 
wird die relative sowie die absolute Eintrittsgeschwindigkeit und 
dementsprechend auch der auftretende Reibungsverlust zu groß 
werden. Wo in Fig. 4, 6 und 6 die w^- die ti^-Kurve schneidet, 
ist w^ = v^, also ^e^ße- 

Ganz besonderes Interesse hat noch in Fig. 1, 2 und 3 der 

Verlauf der ^-Kurve. Ohne Berücksichtigung des Rotationspara- 

boloids war nach Gl. 23 der Spaltüberdruck H =rjB^ — -^. Die 

Größe des jeweiligen Spaltüberdruckes zeigt sich nun direkt in 
diesen Figuren. Es ist zu ersehen, daß derselbe für ^^^135" sehr 
stark mit der Wassermenge abnimmt, während er für ß^^iö^ für 
die verschiedenen Wassermengen annähernd konstant bleibt. Bei 
Hochdruck-Zentrifugalpumpen nimmt man fast ausschließlich aus 
noch näher anzugehenden Gründen den Winkel ^„^-SO" an und 
wird in diesem Falle, wenn der Winkel ö^'C^Q", der Spaltdruck 
und damit der Spaltverlust nicht unwesentlich verringert werden. 
Außer daß bei 6^ ■< 90** die relative Eintrittsgeschwindigkeit und 
so die Reibungsverluste Im ersten Teile des Schaufelkanaies durch 
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Vergrößerung der Eintrittsquerschnitte des Schaufelkanal es sich ver- 
ringern, hat man bei dieser Annahme noch den weiteren Vorteil 
in der Verkleinerung des Spaltvcrluates, was sehr beachtenswert ist. 
Es sollen hier noch für die drei Beispiele die Winkel ß^ und 
die Konstanten G^ angegeben werden, wie sich dieselben aus der 
angestellten Rechnung ergaben: 

I. ^„^45" ^, = 33035' C, = 0,946 

n. /?„=90" ^, = 31^ C, = 0,566 

III. /J^^lSfiO /J, — 28''30' Ci = 0,1728 

16. Konstruktion des Eintritts- und Äustrittsdia^rammes 
und Bestimmung der Saugrohrgeschwindigkeit fOr ^^^90**. 

Im Kapitel 13 war bei der Bestimmung dea Eintrittsdiagrammes 
von der Saugrohrgeschwindigkeit ausgegangen worden. Nach Fest- 
legung der Saugrohrgeschwindigkeit w/ wurde die absolute Ein- 
trittsgeschwind igkeiiw^ graphisch ermittelt und zwar war in diesem Fall 
a^=90**. Wenn nun nach Gl. 125 für 6, S 90" die Umfangs- 
geschwindigkeit berechnet wird, so muß die Vertikalkomponente w^ 
der absoluten Eintrittsgeschwindigkeit w^ angenommen und dann 
rückwärts die Saugrohrgeschwindigkeit bestimmt werden. Bei &^ S 90" 
wird das Wasser beim Fortlassen des Leitapparates am Laufrad- 
eintritt in spiralförmiger Bahn das Baugrohr durchfließen. Der Be- 
rechnung des Saugrohrquerschnittes muß die Vertikalkomponente 
dieser Geschwindigkeit zugrunde gelegt werden und soll dieselbe 
kurz mit Saugrohi^esch windigkeit bezeichnet werden. Unter Saug- 
rohrgeschwindigkeit ist also diejenige Geschwindigkeit zu verstehen, 
die den Saugrohrquerschnitt senkrecht durchfließen würde. 

Es war gezeigt worden, daß sich die Saugrohrgeschwindigkeit 
infolge Einflusses der Spaltwassermenge vor dem Laufradeintritt 

Q + Q.p 
nm die Größe w,' = w, ■ —7^ — Gl. 110 vermehrt. Die Geschwin- 
digkeit w/ war auf die um die Spaltwassermenge erhöhte Förder- 
menge bezogen worden, so daß man aus dem Eintrittsdiagramm 

Q 
erst die Größe w, und dann die um den Betrag tt^T"«" kleinere 

Geschwindigkeit w, ermitteln kann , welche dann zur Bestimmung 
des freien Saugrohrqn er Schnitts genommen wird. 

Das Eintrittsdiagramm konstruiert sich nach Festlegung der 
Umfangsgeschwindigkeit mit Hilfe eines Winkelmessers, indem der 
Winkel d^ an u^ abgetragen and zu m, im Abstände w^ eine Parallele 
gezogen wird, die den freien Schenkel des Winkels ^, in c trifft, so 
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daß dann ac = u\ (e. Fig. 35). Das Parallelogramm abcd ist dann 
das verlangte Eintrittsdiagramm. 

Hat man einen Winkelmesser nicht zur Hand, so bestimme 

ab abgetragen wird (s-Pig. 36), 
so daß ae ^ - — V-- Das in e auf ab errichtete Lot trifft die wiederum 

tg ^e _ _ 

im Abstände w^ zu ab gezogene Parallele im Punkte c, so daß ac ^ w^ 
ist. Letztere Bestimmung des Eintrittsdiagramm es ist wegen der 
Genauigkeit der Konstruktion mit Antragen des Winkels 6^ vor- 
zuziehen. 




Wenn so auf die eine oder andere Art das Eintrittsdiagramm 
aufgezeichnet ist, ermittelt man am zweckmäßigsten graphisch die 
EintrittBweite a^ -\- s^. Nach Annahme der Schaufelzahl z^ bestimmt 
man die Teilung (^ und dann unter Berücksichtigung der Gl. 113 

sin ß^ ^ '"T ' graphisch die Größe a, + s^ (s. Fig. 36). Die Saug 
röhr gesch windigkeit «i,' vor dem Laufradeintritt kann aus der Be- 
ziehung w,':^ w,. — -j^^ — analytisch oder noch einfacher graphisch 

bestimmt werden, wenn man nach Ermittelung von a^-i" *( [",. = ^1, 
s, = ig] (s. Fig. 35) d mit i verbunden und di über i hinaus ver- 
längert bis zum Schnittpunkt k der Strecke af= w^. Es ist dann 

-- , ~fk ~hi w' a 

/"i = W7. , denn es verhält sich ^= = ^= mithin — ^ = - — r — -• 
fa kg «'r ".+ », 

Die Saugrohrgeschwindigkeit w, bestimmt sich nach Gl. 110 

„„_„. _9_ 
■ ■■«+«„■ 

Für den Spezialfall v^ ^^ w^, mithin ß^ = 6^ ist zur Beetinmiiung 
der Umfangsgeschwindigkeit nach Gl. 136 nur die Annahme des 

D 
Verhältnisses ^ nötig, es darf also in diesem Falle die radiale Ein- 
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ti'ittsgesch windigkeit w^ unabhängig von der radialen Austritts- 
geschwindigkeit f, gewählt werden. Wie früher kann jetzt die 
Saugrohrgeschwindigkeit w, angenommea und ntich Bestimmung der 
Umfangsgeschwindigkeit «, die Geschwindigkeit ar, und die Größe 
a, -|- Äj leicht auC folgende Weise graphisch bestimmt werden. 




Man zeichnet (s. Fig. 36) erst das rechtwinklige Dreieck dfk, 
in welchem df = - - und fk ^ w,' ist und macht ke ^ s^ der an- 
genommenen Schaufelstärken. Der mit der Teilung i, um d be- 
schriebene Kreis trifft die durch e zu dk gezogene Parallele im 
Punkte g. Die Verlängerung von dg über g hinaus trifft die Ver- 
längerung von fk im Punkte a. Es wird dann ah = u^ parallel df 
gezogen. Das in — ' auf ab errichtete Lot trifft die Verlängerung 



i verlangte 

4- s und 



von df über f in c, so daß das Parallelogramm abcd das 
Eintrittsdiagramm ist. Das Lot gh gibt dann die Größe a 
af die Größe der radialen Eintrittsgeschwindigkeit w^ an. 

In dem so gefundenen Diagramme sind die Bedingungen erfüllt 



sin ß^ 



und -^'^- 




Ähnlich wie das Eintrittsdiagramra bestimmt sich auch das 
Austritt sdiagramm (Fig. 37). Nach Berechnung der Umfangsgeschwin- 
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digkeit M^ trägst man an m„ = ad den Winkel y3„ ab, dessen freier 
Schenkel die im Abstände v^ zu «^ gezogene Parallele im Punkte d 
trifft. Das Parallelogramm abcd ist dann das verlangte Antritts- 
diagramm. 

Ohne Winkelmesser wird man graphisch das Diagramm ge- 
nauer konstruieren können, indem die Größe ^ ^= be be- 

tgP, _ 

stimmt and dieselbe, wenn positiv an die Verlängerung von «3 = afc 
tiber b hinaus, wenn negativ an w^ = ab von b aus abgetragen wird 
(s. Fig. 37), Das in e errichtete Lot trifft die im Abstände v^ zu ab 
gezogene Parallele in c, so daß dann wieder das Parallelogramm abcd 
das verlangte Eintrittsdiagramm ist. 

Nach Annahme der Schanfelzahl z^ betimint man t^ und dann 

unter Berücksichtigung der Gleichung sin ß^ =^ s-J—s. gm einfachsten 

wieder graphisch die Schaufelweite a„ -|- s„. 

Das Austrittsdiagramm war nun auf einen Punkt direkt vor 
dem Auetritt aus dem Laufrade, mithin auch die angenommene 
Geschwindigkeit auf die durch die Sehanfelstärke verengte Austritts- 
fläche F^ bezogen worden, so daß genau genommen zur Berechnung 
der eigentlichen Austrittsfläche .F^'^ Z>„7ib„ eine Geschwindigkeit 



167. 



genommen werden muß. Bei großer Schaufelteilung kann man der 
Einfachheit halber ohne nennenswerten Fehler v^=v^ setzen. Bei 
kleinerSchaufelteilung und dementsprechender kleiner Austrittsweite a_ 
empfiehlt es sich, die Geschwindigkeit v/ zu bestimmen und dann 
nach der Gleichung 



die Laufradhöhe &„ zu berechnen (s. Gl. 75). 



158. 



17. Die Evolvente für die Lauf- und Leitradschaufeln. 
a) Allgemeines über die Verwendung der Evolvente. 

Wie die erste allgemeine Hauptgleichung (Gl. 10) zeigt, beruht 
die Theorie der Zentrifugalpumpe im wesentlichen darauf, daß das 
Wasser beim Durchtritt durch Lani- und Leitrad durch Formgebung 
der Schaufelkanäle gezwungen wird , eine ganz bestimmte Ge- 
schwindigkeit anzunehmen. Die Richtung derselben ist durch die 
Zusammensetzung der Geschwindigkeiten zu dem Eintritts- und Aus- 
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trittsdiagramm festgelegt. Bei der weiteren Entwicklung der Glei- 
chungen wurde angegeben, wie groß diese Geschwindigkeit, femer 
unter welchem Winkel die Lauf- und Leitradschaufeln geneigt sein 
müssen, um bei einer bestimmten Tourenzahl gewisse Förderhöhen und 
Fördermengen zu bewältigen. Damit die aufgestellten Gleichungen 
erfüllt werden können, ist die erste Bedingung, daß man den Lauf- 
und Leitradkanälen eine Form gibt, bei der die errechneten Ge- 
schwindigkeiten mit ihren Richtungen sieh richtig einstellen können. 

Ein großer Fehler wurde beim Bau der Zentrifugalpumpe ge- 
macht und ist derselbe heute noch bei sehr vielen Konstruktionen 
zu finden, daß die ans den zur Berechnung benutzten Gleichungen 
sich ergebenden Querschnitte bei der Konstruktion der Schaufe- 
lungen nicht eingehalten wurden. Die Folge davon war, daß die 
eimittelten Diagramme sich nicht einstellen konnten und die Pumpe 
bei der errechneten Umlaufzahl falsch förderte. Auf einer Versuchs- 
station wurde die znr Erreichung der Förderhöhe nötige Uralaufs- 
zahl festgelegt und dann die Behauptung aufgestellt, daß die in 
der Theorie aufgestellten Gleichungen keine richtigen Resultate er- 
geben. Hauptsächlich mit Hilfe einer solchen Versuchsstation 
wurden die Umlaufszahlen für bestimmte Fördermengen und Förder- 
höhen bestimmt und so eine Pumpe nach der anderen gebaut, bis 
man eine Serie geschaffen hatte, die die gestellten Bedingungen 
einigermaßen erfüllte. Es soll hier kurz eine solche fehlerhafte 
Konstruktion angegeben werden, wie dieselbe leider noch heute in 
Lehrbüchern zu finden ist. 

Aus Gleichungen von ähnlicher Form, wie dieselben hier er- 
mittelt, wurde das Eintritts- und Austrittadiagramm bestimmt. Die 
Haupftfaktoren zur Festlegung der Schaufelform waren die Laufrad- 
winkel ß^ und ß^ und der Leitradwinkel <i„. Nach Festlegung des 
äußeren und inneren Durchmessers D^ bzw. D^ wurde zur Kon- 
struktion der Laufradscbaufeln geschritten. Das wurde sehr einfach 
80 gemacht, daß an den Peripherien der Kreise mit den Durch- 
messern Z>g bzw. D^ die Winkel ß^ bzw. ß^ abgetragen und die freien 
Schenkel der Winkel durch einen Kreisbogen von möglichst großem 
Krümmungsradius verbunden wurden. Neuere Lehrbücher geben 
sogar noch an, um welchen Drehwinkel man die Scheitel dieser 
Winkel verschieben muß, um einen günstigen Verbindungskreisbogeu 
zu erhalten. 

In Fig. 38 sind Schaufeln falscher Form, wie sich dieselben 
ans der eben angeführten Konstruktion ergeben, punktiert ein- 
gezeichnet. Warum diese Form falsch, soll im Vergleich mit der 
in derselben Figur stark ausgezogenen richtigen Schaufelform ge- 
zeigt werden. 
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Im allgemeinen railssen bei der Formgebung der Schaufeln und 
der Schaufelkanftle folgende Bedingungen streng erfüllt werden: 

Die Schaufel kanäle müssen am Anfang und Ende so ausgebildet 
sein, daß die sich nach Festlegung der relativen Geschwindigkeit 
ergebende Eintritts- und Äustrittsf lache auch wirklich in der Aus- 
führung vorhanden ist, daß ferner die Richtung der Wassergeschwin- 
digkeiten, wie dieselben durch die Winkel ß^ bzw. ß^ festgelegt 
sind, senkrecht zur Eintritts- und Auetrittsfläche ist. Es muß fol- 
gende Gleichung erfüllt sein: 

z-a^-b^v^^ za^-b^-v^^ Q -\- ii,^ . . . 159. 
a,-ft, und «o-6o ist die Eintritts- bzw. Austrittsflache für jeden 
Schaufelkanal, ? die Anzahl derselben. 




Die Sehaufehveiten a, und a^ müssen bei Vermeidung einer 
Strahlverengung oder Strahl er Weiterung senkrecht auf den beiden 
benachbarten Schaufeln stehen, nur dann wird die Richtung der 
Wassergeschwindigkeit in jedem Punkte der Eintritts- und Aus- 
trittsfläche senkrecht sein und werden so die der Rechnung zugrunde 
gelegten relativen Geschwindigkeiten auch wirklich auttreten und 
die angenommenen Diagramme sieh richtig bilden können. 

Damit diese Bedingungen erfüllt werden, müssen die Schaufeln 
am Ein- und Austritt als äquidistante Kurven ausgebildet werden, 
die im Abstände der Schaufclweite a^ bzw. a^ voneinander verlaufen 
und die femer in dem Durchmesser D^ und D^ einen Peripherie- 
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Winkel ß^ bzw. ß^ haben. Für eine solche Kurve eignet sich am 
zweckmäßigsten die Evolvente, 

Die in Fig. 38 stark ausgezogenen Schaufeln sind am Eintritt 
und Austritt als Evolventen ausgebildet und stiraraen bei den Schaufel- 
kanälen die Eintritts- und Austrittsqnerschnitte mit denen aus der 
Rechnung sich ergebenden genau üb er ein. Bei der Gegenüber- 
stellung mit der punktierten Schaufel sieht man sehr deutlich, wie 
bei letzterer die Querschnitte am Ein- und Austritt falsch werden, 
indem der Kntrittsquerschnitt zu groß, der Austrittsquerschnitt zu 
klein wird. Durch solche Bemessung der Querschnitte werden sich 
andere als in den Diagrammen angegebene relative Geschwindig- 
keiten bilden und so die Pumpe, da die der Berechnung zugrunde 
gelegten Diagramme sich überhaupt nicht einstellen können, bei 
einer anderen als durch Rechnung festgelegten Tourenzahl die ver- 
langte Förderhöhe oder Fördermenge erreichen. 

Genau derselbe Fehler wie bei den Laufradschaufeln wurde 
auch bei den Leitrad schaufeln gemacht, soweit solche zur Verwendung 
kamen. Anch bei der Konstruktion der Leitsehaufeln wird es am 
zweckmäßigsten sein, den Anfang der Schaufeln als Evolvente aus- 
zubilden. 

Im folgenden soll nun die Ausbildung der Evolvente am Lauf- 
radeintritt, Laufradaustritt und am Leitapparat näher angegeben 
werden. 

b) Die Evolvente am Laufradeintritt. 

Für die Bedingung des stoßfreien Eintritts muß die Schaufel 
beim Eintritt um den Winkel ß^ gegen », geneigt sein. Der Durch- 
messer D^, auf welchen sich das Eintrittsdiagramm bezieht, soll 

in der Mitte der Eintritts weite, also in -' liegen. Wie später ge- 
zeigt wird, ändern sich die einzelnen Diagramme über der Eintritts- 
weite a^ und nimmt man zum Ausgleich das der Berechnung zugrunde 
gelegte Diagramm in der Mitte von a^ an. Zur Vermeidung einer 
Strahlenverengung oder Strahlenerweiterung muß die Schaufelweite a^ 
senkrecht auf den benachbaiten Schaufeln stehen, ferner wird ver- 
langt, daß im Durchmesser D^ die Schaufel einen Peripheriewinkel ß^ 
hat. Es soll nun die Schaufel am Eintritt als Evolvente ausgebildet 
und diese Kurve auf ihre Verwendbarkeit untersucht werden. 

Ist z^ die Anzahl der Laufradschaufeln , so bestimmt sich der 
Durehmesser d^ des Erzeugungskreises für die Evolvente aus der 
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Es soll vorerst der Einfachheit halber angenommen werden, 
daß die Radkränze des Laufrades, Boweit die Schaufel verläuft, 
parallel sind, daß also die Eintrittshöhe b^ gleich der Austrittshöhe b^ 
ist. Nach Annahme von D^ und 2, sei das Eintrittsdiagramm und 
damit auch a^ -\- s, ermittelt worden und soll nun die Eintritts- 
evolvente konstruiert werden. 

Man bestimmt nach Gl. 160 den Durchmesser des Erzeugungs- 
kreises. Auf den Kreis mit dem Durchmesser D, trägt man, um 




Fig. 89. 

gleich zwei Schanfelkanäle zu erhalten, sechsmal die halbe Teilung 

-'- ab. (Siehe Fig. 39). Durch die Teilpuntte, die fortlaufend mit 

1 und 2 bezeichnet sind, werden Tangenten an den Erzeugungs- 
kreis gezogen. In den Punkten 1 wird an dieser Tangente nach 

oben und nach unten das Stück -~- and das Stück -~ + s^ abgetragen, 
in den Punkten 2 nach beiden Seiten -~ . Man erhält so für jede 
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Schaufel 6 Punkte a, b, c und d, e, f. Das Evolventenslück ahc kann 
durch einen Kreisbogen ersetzt werden, dessen Mittelpunkt an- 
nähernd in dem Schnittpunkt von 2 Tangenten liegt, die durch je 
2 benachbarte Punkte 1 an den Erzeugungs kreis gezogen werden. 
Es ist zweckmäßig, zur Sicherung der Waaserfährung die Evolvente 
beim Punkte c noch um ca. 10 mm zu verlängern. Das Stück def 
wird bei Blechschaufeln parallel abc gezogen, während es bei Gnfl- 
schaufeln eine zur vorteilhaften Gestaltung des Schaufelkanals an- 
gemessene Form erhält. 

Aus der Fig. 39 ist zu ersehen und bedarf wohl keines Beweises, 
daß der momentane Ablenkungswinkel der Evolvente im Durch- 
messer J), gleich dem Laufradeiutrittswiukel ß^ ist. Aus der Figur 
ei^bt sich dann 



161. 



d,-=I>^-sin^, 162. 

Aus dieser Gleichung könnte, wenn ß^ bekannt, der Durch- 
messer des Erzeugungskreises und dann nach Annahme von z^ aus 
Gl. 160 die Größe a, -|- s^ unmittelbar bestimmt werden. 

Die Diagramme werden nun beim Eintritt über der Schaufel- 
weite a^, da die Durehmesser sowie die Umfangsgeschwindigkeiten 
nicht die gleichen, verschieden sein. Es soll jetzt der Beweis ge- 
führt werden, daß trotz Änderung von w^, ß^ und w^ die relative 
Geschwindigkeit v^ bei Verwendung der Evolvente über der ganzen 
Schautelweite a^ gleiche Größe und Richtung hat. 

Die Größen im Punkte c und d sollen mit entsprechenden In- 
dices bezeichnet werden. Die Umfangsgeschwindigkeit im Punkte c 
wird, da die Umfangsgeschwindigkeiten sich wie die zugehörigen 
Durchmesser verhalten, die Größe haben 



163. 



Der Ablenkungswinkel der Evolvente wird jetzt, 
Figni- ersichtlich, einen größeren Wert annehmen. 
Es ist 



Dividiert man Gl. 164 durch Gl. 161, so ergibt sich 
sin j8, D,^ • 
sin/J,^^^ 



165 
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Es verhalten sich also die sinus der Eintrittswinkel umgekehrt 
wie die zugehörigen Durchmesser. 

Da die Radbreite dieselbe bleiben soll, so werden sieh auch 
die Vertikallcomponenten w^ der absoluten Eintrittsgeschwindigkeit w^ 
umgekehrt verhalten, wie die zugehörigen Durchmesser, so daß also 

w ^. 

t~lt '''■ 

Durch die drei Größen m^, ß^ und w^ ist das jeweilige Eintritts- 
Diagramm bestimmt. In dem mittleren Diagramm läßt sich für 
den Punkt 1 die relative Eintrittsgeschwindigkeit ausdrücken durcli 
die Beziehung 



und ähnlich mit entsprechenden Indices für den Punkt c 



Dividiert man diese beiden Gl., so findet sich unter Berück- 
sichtigung der Gl. 166 und 166 



I wird natürlich auch für den Punkte d v^^ = v^. 
Es ist somit der Beweis geführt, daß bei Verwendung der Evol- 
vente für den Beginn der Schaufel die relative Eintrittsgeschwindig- 
keit Vj über der ganzen Eintrittsweite o^ gleich groß ist. 

c) Die Evolvente am Laufradaustritt. 

Wie beim Eintritt, so bildet man auch am Laufradaustritt die 
Schautelenden aus angeführten Gründen am zweckmäßigsten als 
Evolventen aus. Es sei a^ die Schaufel weite, s^ die Schaatelstärke 
ferner z„ die Anzahl der Schaufeln am Laufradaustritt. Der Durch- 
messer des Erzeugnngskreises für die Evolvente wird sich jetzt er- 
geben zu 

i.= '"-+;>'- 167. 

oder auch (s. Fig. 40) 

d^ = D^-sin ß^ 168. 

Die Größe «„-i-So berechnet sich dann aus der Gleichung 



Z>„jT-sinj9„ 
ffl^-[-s„ = -^ "^ 169. 
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Die Koiistraktion der Evolvente ergibt sich genau so wie beim 
Eintritt. Es bedarf wohl weiter keines Beweises, daB auch beim 
Austritt die relative Geschwindigkeit v^ bei Verwendung der Evol- 
vente über der ganzen Atistrittsweite gleich groß sein wird, femer 
das auch hier die allgemeinen Beziehungen bestehen 



sin^g 



170. 



Die Diagramme ändern sich über der Äustrittsweite und ergeben 
sich die verschiedenen Größen m„, ß^ und v^ für dieselben aus Gl. 170. 




Fig. 40. 



Nur das der Berechnung der Pumpe zugrunde gelegte Austritts- 
dieigratnm wird die (ür die Umfangsgeschwindigkeit aufgestellten 
Gleichungen erfüllen. Alle anderen Diagramme über der Schaufel- 
weite Oj geben für die tatsächlich vorhandenen Winkel ß^ und 6^ 
falsche Umfangsgeschwindigkeit, indem die für dieselben berechneten 
Umfangsgeschwindigkeiten nach innen, also dem kleineren Durch- 
messer zunehmen müßten, was natürlich nicht möglich. 

Wie aus Gl. 170 ersichtlich (siehe auch ¥ig. 40), wird der 
Winkel ß^ mit dem Durchmesser kleiner. Der Winkel (5„ wird aber 
nach innen zunehmen, und zwar in solchem Maße, daß trotz klei- 
nerem, Winkel ßg, die ffli' ßi^ und ö^ gerechnete Umfangsgeschwin- 
digkeit größer als die mittlere wird, also nach innen zunimmt. 
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Und umgekehrt wird es nach außen hin sein. Die Jeweilige Tan- 
gente des Winkels A^ ergab sich aus der Gl. 163 zu 



^K- 



(153.) 



tgfs 



Diese Gleichung gibt nnn keine gute Übersicht über Ab- bzw. 
Zunahme von <5„, da auf der rechten Seite zwei veränderliche 
Größen stehen. 

Um ein klares Bild der Abhängigkeit der Winkel ß^ und 5^ 
vom jeweiligen Durchmesser zu bekommen, sollen !ür ein Rechen- 
beispiel die Größen der Aastrittsdiagramme für verschiedene 
Durchmesser bestimmt werden. Aus nachher angeführten Gründen 
wurde das der Berechnung der Umfangsgeschwindigkeit zugrunde 

gelegte Diagramme für den Durchmesser D^ in -^ bestimmt. 

Es sei wieder gegeben 



VijSif_=10, 



femer der Durchmesser in - 



Für diesen Durchmesser 



sei der Laufradwinkel ß^^^ 13Ö**, der Leitradwinkel d^^2b''. 

Aus den x-Kurven (s. Tafel I) ergibt sich für j^^^lSS" und 
d„=25" x^l,21, 30 daß also für die Annahme d^ = 90**, 
«0^10-1,21 ^ 12,1 m ist. Aus der i-Kurve bestimmt sieh für 
3^=26* und x=l,21 die radiale Austrittsgeschwindigkeit zu 
ti^^3,8ö m. 

Bei der Annahme von 12 Schaufoln am Laufradaustritt ergibt 
sich aus Gl. 169 o^ + 8^=^65,5 mm. Es sei s„ = 6,6 mm, somit 
a„^50mm. Aus Gl. 167 oder 168 erhält man für die Evolvente 
den Durchmesser des Erzeugungskreises d^,^212 mm. 

In Fig. 40 wurden die Evolventen eingezeichnet. Graphisch 
ergab sich der äußere Laufraddurchmesser D^'^ 0,336 m, ferner 
der Durchmesser bei Beginn der Evolvente DJ =^0,268 m. 

Die für die Diagramme in den 3 Punkten a, m, i ermittelten 
Größen sind in nachstehender Tabelle zusammengestellt: 





p. 


.. 


ß. 


d, ., «. 1 («J 


» 


0,336 
0,300 
0,366 


13,05 

12,1 

10,72 


141" 
136« 
128« 


20» 5,S6 10,06 12,0 
26« 6,35 9,2 12,1 
30« 6,36 8,7 12,4 
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In der letzten Reihe der Tabelle sind die Umfangsgeschwindig- 
keiten eingeschrieben, wie sich dieselben bei den vorhandenen Winkeln 
ß^ und iä„ für stoßfreies Arbeiten unter Berücksichtigung der Gl. 58 er- 
geben würden. Man sieht, daß die so berechneten Umfangsgeschwin- 
digkeiten beträchtlich von den wirklich vorhandenen abweichen. 

Um diesen Fehler in den Diagrammen nach Möglichkeit auszu- 
gleichen, ist es notwendig, das zur Berechnung der Umfangs- 
geschwindigkeit zugrunde gelegte Diagramm nicht auf den äußeren, 
sondern auf den mittleren Durchmesser D^^ zu beziehen. Eine 
Pumpe, bei der das rechnungsmäßige Diagramm auf den äußeren 
Durchmesser bezogen ist, wird zu langsam laufen und erst bei einer 
höheren, als der durch die Berechnung festgelegten Tourenzahl, die 
verlangte Fördermenge auf die bestimmte Förderhöhe liefern. 

Es soll hier nicht unerwähnt bleiben, daß genau, wie bei 
den Pumpen, auch die Verhältnisse bei den Wasserturbinen lagen. 
Auch hier wurde bei der Berechnung der Schnell- und Langsam- 
läufer der Fehler gemacht, daß das der Rechnung zugrunde ge- 
legte Diagramm auf den äußeren Laufraddurchmesser D^ bezogen 
wurde. Verschiedene Bremsergebnisse zeigten, daß die größte Leistung 
der Turbine bei einer anderen als der berechneten Tourenzahl sich 
einstellte. Pf arr-Darm Stadt machte vor kurzem in seinem Kolleg 
über Wasserkraftmaschinen auf diesen Fehler in der Berechnung 
aafmerksam. 

Man sucht nun meist zu erreichen, daß der äußere Laufrad- 
durchmesser 2?^,", der ja für die Ausführung in der Werkstatt maß- 
gebend ist, eine runde Zahl erhält. Es muß sodann der äußere 
Durchmesser angenommen und der mittlere nach Annahme des 
äußeren Laufradwinkels ß^ berechnet werden. Rechnerisch be- 
stimmt sich nach Annahme des äußeren Durchmessers D^ und des 
äußeren Laufradwinkels ß^ der mittlere Durchmesser aus folgender 
Gleichung (s. Fig. 40 cosinus-Satz) 

D„^ _ D/ aj 2 a„ Z>/ ■ cos (180 — j^/) 



oder -D.= ^-D/ + a/ + 2a„P„" ■ cos^/ . . . 171. 

Der Winkel ß^ bestimmt sich dann aus Gl. 170. 
Ist der mittlere Durchmesser Z)„ gegeben, so ergibt sieh der 
äußere DJ' aus der Beziehung {s. Fig. 40) 

D/ P/-sinV„ , fa„ I>„ ^^ „Y 
oder DJ- =YD/^äJ— 2 a^D^cosJ^ . . . 172.- 

Ncnmonn, Zentrifugalp am pen. 5 
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Schneller als durch Rechnung wird sich jedocli die Ermitte 
lung des äußeren und inneren Durchmessers graphisch ausführet 
lassen. 

Ist der äußere Durchmesser D^" und nach Annahme der Um 
laufszahl die Umfangsgeschwindigkeit «„" gegeben, so wird inai 
nach Annahme von ßj^ und z^ die Austrittsevolvente konstruieren 
Berechnung des Durchmessers des Erzeugungskreises nach Gl. 168 
Aus Gl. 171 oder einfacher graphisch bestimmt man den mittlerei 
Durchmesser D^ und aus Gl. 170 den Winkel ß^. Für den Fal 

d = 90" ermittelt man x aus der Gl. x ^ , ~ und liest aus det 

Ä-Kurven (s. Tafel I) die zu dem ermittelten Winkel ß^ zugehörigei 
Winkel d^ ab. Mit Hilfe der A-Kurve berechnet man die ent 
sprechende radiale Austrittsgeschwindigkeit v^. Die Laufradhöhe b 
bestimmt sich dann nach Gl, 158. Ist die Höhe b^ für das Laufrad 
profil nicht geeignet, so macht eine entsprechende andere Annahmi 
für den Winkel ß„. 

Wenn der mittlere Durchmesser, gegeben, so bestimmt sich de: 
äußere Durchmesser auf ähnliche Art, 

Ein Übelstand bei Verwendung der Evolvente ist, daß dii 
Größe der absoluten Austrittsgeschwindigkeit w„, wie aus der Ta 
belle auf Seite 64 ersichtlich, sich über der Austrittsweite a^ ändert 
Es fragt sich, ob es nicht vielleicht zweckmäßiger ist, die absoluti 
Austrittsgeschwindigkeit gleich groß anzunehmen, d. h. in eine; 
äquidistanten Kurve, also in der Elvolvente verlaufen zu lassen, he 
welcher Annahme sich dann aber die relative Austrittsgeseh windig 
keit über der Austrittsweite ändern wird. 

In Fig, 41 wurde für das vorher angegebene Beispiel zunächs 
der absolute Wasserweg als Evolvente gezeichnet und nach Be 
rechnung der Diagramme für die einzelnen Punkte rückwärts de: 
relative Wasserweg bestimmt. In diesem Falle wird sich die relativi 
Austrittsgeschwindigkeit über der Austritts weite ändern. Die Wasser 
tührung im Schaufelkanal M-ird jetzt nicht mehr eine so gute sein 
wie bei Verwendung der Evolvente als relative Wasserbahn, mai 
hat aber den Vorteil, daß die absolute Austrittsgeschwindigkci 
nach einer Evolvente verläuft und so die Überführung dieser Ge 
schwindigkeit in den Leitapparat, der, wie gleich gezeigt wird 
auch mit Evolventen ausgebildet ist, eine bessere sein wird. Wem 
die Eelativgeschwindigkeit nach einer Evolvente geführt wird, s< 
wird die absolute Wasserbahn keine Evolvente, sondern irgend eint 
derselben ähnliehe Kurve ergeben (s, Fig. 40). Führt man in diesen 
Falle das Wasser in dem Leitkanal in Evolventen, so wird dii 
absolute Austrittsgeschwindigkeit gezwungen, von der einmal an 



:y Google 



Die Erolvento für die Lauf- und Leitradachaofeln. 



67 



genommenen Balm in die Evolvente überzugehen, was mit kleinen 
Verlusten verbanden sein wird. 

In der nachstehenden Tabelle sind die Größen der einzelnen 
Diagramme in den Punkten a, m, i aufgeführt, wie sich dieselben 
bei der Annahme, die absolute Wasserhahn sei eine Evolvente, er- 
geben. Die letzte Kolonne gibt wieder die Umlangsgesch windigkeiten 
an, wie sich dieselben für die vorhandenen Winkel ß^ und d^ nach 
Gl. 58 einstellen müßten. 






0. 


». ß. 


a. 


",.' 


(p. 


(-J 


m 


828 
SOO 
270 


13,2 144« 
12,1 135« 
10,9 123» 


23» 
25» 
28» 


5,9 

5,35 

5,0 


9,2 
9,2 
9,2 


12,6 
12,1 
11,16 



Bei einem Vergleich dieser Werte mit der in der Tabelle auf 
Seite 64 angeführten ist zu ersehen, daß in letzterem Falle der 
Unterschied zwischen den mit den Winkeln ß^ und d^ berechneten 
und den tatsächlich vorhandenen Umfangsgeschwindigkeiten nicht 
mehr so bedeutend ist. Es werden sich also die Diagramme 
richtiger einstellen, wenn die absolute Wasserbahn in einer Evol- 
vente verläuft, aJs wenn diese Annahme für die relative Wasserbahn 
gemacht wird, 

5* 
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Durch die angeführten Punkte wird event, bei Verwendung 
der Evolvente für die absolute Wasserbahn sich der Nutzeftekt der 
Pampe ein wenig erhöhen, ^¥aß vielleicht durch sehr exakt aus- 
geführte Versuche nachzuweisen wäre. Nun ist aber letztere Äns- 
führung in ihrer Konstruktion etwas sehr umständlich und es soll 
dem gewissenhaften Konstrukteur überlassen werden, dieselbe einmal 
durchzuführen. Im folgenden wurde der Einfachheit halber die 
Evolvente für die relative Wasserbahn angenommen. 



d) Die Evolvente am Leitradeintritt. 

Die absolute Austrittsgeschwindigkeit w„, welche unter dem 
Winkel 6^ das Laufrad verläßt, wird nach dem Austritt aus dem- 
selben eine kleinere Geschwindigkeit «j„' annehmen von der Größe 




Fig. 42. 



Es werde angenommen, daß der mittlere Wasserfaden, welcher 
vom Punkte a ausgehen soll, bis vor dem Eintritt in die Leitechaufeln 
die Geschwindigkeit w^' beibehält, so daß die Bahn desselben eine 
Evolvente sein wird, die im Punkte a mit dem Durchmesser D 
den Neigungswinkel d^ hat (s. Fig. 42). In dieser Evolvente soll 
dann die Geschwindigkeit w^ in den Leitapparat eingeführt werden. 



cyGoo^le 



Das Leitradgehäuse. g9 

Es wird der Durchmesser des Erzeugungekreises sich aas der Be- 
ziehung ergeben 

di = D^-amd^ 174. 

Die Schaufelweite der Leitschaufeln sei a,, die Schaufelstärke 
beim Eintritt s, und die Anzahl der Schaufeln z,, so ergibt sich 
die Größe «i-f-Sj aus der Gleichung 



175. 



Ist die Laufradhöhe b^ am Austritt festgelegt, so kann man 
die Schaufelweite auch bestimmen aus der Beziehung 

i,-\-s,= ,\ 176. 

und dann rückwärts den Erzeugungskreisdurchmesser der Evolvente 
aus Gl. 175. 

Nach dem Eintritt in den Leitapparat wird die Geschwindigkeit 
w^ durch Einfluß der Schaufelstärke vergrößert und stellt sich diese 
Geschwindigkeit Wj in den Leitschaufeln durch die Beziehung dar 

«,j = w^'--^^i-^ 177. 

In Fig. 42 ist die Konstruktion der Evolvente für die Leit- 
schaulel angegeben. 

Es wird sich empfehlen, die Schaufeln 5-;- 20 mm vom äußeren 
Laufradkranz beginnen zu lassen, damit die unter falschem Winkel 
d^ austretenden absoluten Geschwindigkeiten einen größeren Weg 
haben, um bis zum Eintritt in die Leitschaufeln die Richtung der 
Evolvente anzunehmen, denn es wird ja nur für den mittleren Wasser- 
faden die angenommene Evolventenbahn annähernd richtig sein. 



18. Das Leitradgehäuse. 

Um das aus den Leitschaufeln austi-etende Wasser dem Druck- 
rohr in richtiger Richtung und Geschwindigkeit zuführen zu können, 
umgibt man den Leitapparat am zweckmäßigsten mit einem soge- 
nannten Spiral gehäuse. Am meisten findet ein solches Gehäuse bei der 
Niederdruck -Zentrifugal pumpe Verwendung. Bei mehrstufigen Hoch- 
dnickpumpen wird nur das Leitrad der letzten Stufe mit einem 
solchen Gehäuse umgeben, während die anderen Leiträder Gehäuse 
erhalten, deren Form durch die Konstruktion der Pumpe bedingt 
ist. Ein solches Spiralgetiäuse wird nun in rechteckiger oder in 
runder Form ausgeführt. Erstere Form ist in der Gießerei leichter 
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herzustellen, während die letztere, in der Ausführung kostspieliger, 
gefälliger aussieht. 

Bei der rechteckigen Form wird die Äußere Begrenzungskurve 
als Evolvente ausgeführt, indem man die Bedingung stellt, daß die 
mittlere Wassergeschwin- 
y-i digkeit im Gehäuse überall 

I "y I gleich groß bleiben soll. Es 

' ' sei Ä die Höhe des Ge- 

häuses bei dem größten 
Querschnitt, B die Breite {s. 
Fig. 43), Wj die mittlere Ge- 
schwindigkeit. Bei konstan- 
ter Breite B muß die je- 
weilige Höhe A, um gleiche 
Geschwindigkeit w^ zu er- 
halten, am Umfang nach 
einer Geraden abnehmen, 
welche Bedingung die Evol- 
vente als Süßere Begren- 
Pig. 43. zungskurve für das Ge- 

häuse erfüllt. Der Erzeu- 
gungskreisdurchmesser dieser Evolvente bestimmt sich aus der 
Gleichung 




178. 



Der Durchmesser, an welchem die Evolvente zu beginnen hat, 
werde mit d^ bezeichnet. Der Winkel (p, unter dem das Wasser 
von der Peripherie dieses Kreises abgelenkt wird, ergibt sich aus 
der Gleichung 

d 



179. 



Um das Wasser in richtiger Richtung und Geschwindigkeit dem 
Gehäuse zuführen zu können, muß man das Ende der Leitschaufeln 
möglichst so neigen, daß der Wasserstrahl in seiner Fortsetzung im 
Durchmesser d^ unter dem Winkel (p in das Gehäuse eintritt. 

Die mittlere Wassergeschwindigkeit im Gehäuse nehme man mög- 
lichst kleiner als ein Drittel der Umfangsgeschwindigkeit m^. Beim 
Austritt aus dem Spiralgehäuse wird das Wasser durch ein konisches 
Anschlußrohr der Druckleitung zugeführt, in welcher meistens kleinere 
Wassergeschwindigkeiten angenommen werden. Häufig wird auch 
der Auslauf des Gehäuses selbst konisch ausgebildet. 

Bei einem Gehäuse mit kreisförmigem Querschnitt müssen die 
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einzelnen Kreisquerschnitte, um gleiche mittlere Geschwindigkeit zu 
erhalten, ebenfalls nach einer Geraden abnehmen und zwar läßt 
man am zweckmäßigsten bei der Konstruktion der Begrenzungskurve 
des Gehäuses die einzelnen HiKskreise an einem gemeinsamen Kreis 
mit dem Halbmesser r^, welcher sich beim Aufzeichnen der Pumpe 
von selbst ergibt, tangieren , 

(s. Fig. 44). Bei dieser An- 
nahme läflt sich auch für 
die BegrenzuBgskurve eines 
solchen Gehäuses eine Glei- 
chung aufstellen. 

Die Wassermenge und 
somit, da die mittlere Was- 
sergeschwindigkeit überall 
konstant bleiben soll, die 
Inhalte der Kreise sind pro- 
portional dem jeweiligen 
Drehwinkel y.'. Bezeichnet 
man die Durchmesser der 
einzelnen Kreise mit d^, 
tij usw., die die einzelnen 
Querschnitte durchfließen- 
den Wassermengen ent- 
sprechend mit Q„ Q^ usw., so wird folgende Beziehung bestehen 

|i = ^^^ 180. 




d^VC^ 182. 

Die einzelnen Kreise sollen nun alle an einem gemeinsamen Kreise 
mit dem Halbmesser r^ tangieren, so daß die jeweilige Polarkoordi- 
nate r^ für die Begrenzungskurve des Gehäuses die Größe hat 



r^=yC-v + r,- 



183. 



Dies ist die Polargleichung einer um r^ verschobenen parabo- 
lischen Spirale. 

Häufig wird nun auch, der billigen Ausführung wegen, das 
Gehäuse in runder Form hergestellt, also einfach zentrisch um den 
Leitapparat herum gesetzt (s. Fig. 46). Bei dieser Ausführung ist zu 
achten, daß der Querschnitt des Gehäuses recht reichlich bemessen 
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wird. Es findet sich eine Stelle im Gehäuse, wo die Fließrichtung 
sich teilen wird und es werden, wenn der Querschnitt zu klein be- 

1 dieser Stelle 




. Fig. 45. 



sehr starke Stöße &ut- 
treten. Bei einem sol- 
chen Gehäuse ist es vor- 
teilhaft, das Wasser mög- 
lichst radial aus den 
Leitschaufeln zu führen. 

Ganz zu verwerfen ist 
die exzentrische Anord- 
nung des Leitapparates 
in einem runden Gehäuse. 
An der engsten Stelle wer- 
den sehr starke Stöße und 
Wirbel auftreten, da hier 
das Wasser seine Fließ- 
richtung plötzlich umkeh- 
ren muß, was den Nutz- 
effekt der Pumpe in 
hohem Maße beeinträch- 
tigen kann. 



19. Der Äxialschub. 

Wie schon früher angegeben, werden in den Räumen zwischen 
den Laufradböden und dem das Laufrad umschließenden Gehäuse 
sich bestimmte Drücke einstellen, welche, wenn sie nicht mit gleicher 
Größe auf gleich große Flächen wirken, eine axiale Verschiebung 
der Welle verursachen. Diese Drücke wer- 
den erstens erzeugt durch den Spaltüber- 
druck, zweitens durch das infolge Wirkung 
von Zentrifugalkräften sieh bildende Rota- 
tion sparaboloid. 

Es soll nun untersucht werden, wie 
sich die Drucke in den Räumen 1 und 2 
bei einem Lautrade, wie in Fig. 46 dar- 
gestellt, einstellen werden und wie groß 
der r^ultierende Axialschub wird. 

Der Raum 1 sei nicht mit dem 

Raum vor dem Laufradeintritt verbun- 

Vemachlässigung des Rotation spar abo- 




Fig. 46. 



den, so daß sich bei 

loids der Spaltdruck mit dem vollen Betrag von H,^ = 



2g 
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einstellen wird. Ohne Berücksichtigung der Wellenstärke würde 
das Laufrad in dem Räume 1 demnach belastet werden mit einem 

Druck ^ = -^--^,,H„----j. 

Nach dem Gesetz der kommunizierenden Eöhren wird auch 
mit Einwirkung des Rotationsparaboloides der Spaltüberdruck mit 

sich einstellen. Nimmt man wieder an, 



gleicher Größe )jfl„- 



29 



daß das Eotationsparaboloid infolge der Reibungsverluste mit einer 
Geschwindigkeit tp-u^ im äußeren Durchmesser rotiert, so wird die 
Belastung des Laufrades um das Volumen des sich bildenden Rota- 

1 D *JI , M * 
lionsparaboloides von dem Betrage F^^— " ■'P --^ abnehmen, 

so daß die Belastung P, auf dem Laufradboden im Raum 1 jetzt 
nur die Größe hat 



P^- 



-D' 



[^K~ 



2? 



184. 



Um diese Erscheinung verständlicher zu 
machen, denke man sich ein hohles zylindri- 
sches Gefäß bis an den Rand mit Wasser ge- 
füllt (s. Fig. 47). Die Höhe des Zylinders 
sei h, der Durchmesser des Grundkreises D. 
Der Spurzapfen wird außer dem Eigengewicht 
des Zylinders noch mit einem Wassergewicht 

von der Größe p = h—— 



belastet. Setzt 




rig. 47. 
Der Spurzapfen 



man jetzt das Gefäß mit einer äußeren Ge- 
schwindigkeit M^, in Rotation, so wird durch 
Wirkung der Fliehkraft eine Wassermenge 
herausgeschleudert werden gleich dem In- 
halt des sich bildenden Rotationsparaboloides. 

wird um den Betrag ~^~7~~^' ^^^ Inhalte des Rotationspara- 
boloides, entlastet werden, so daß jetzt die Zapfenbelastung P 
durch das im Zylinder befindliche Wasser nur noch die Größe bat 

P= Ä — -r-'-:rl-— : — ■ Ganz ähnlicher Art finden sich die Ver- 
\ 2g 21 A. 

hältnisse in dem Raum 1. 

In dem Raum 2 wird sich am inneren Schleifrand mit Berück- 
sichtigung der Gleichung 29 und 42 ein Druck einstellen von der 
Größe 
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Pj= 



' + ©' 



/■„ war die äußere, f^ die mnere Spaltfläche. 

Bei der Annalime, daß der Druck im Raum 2 überall die 
Größe p^ hat, würde das Laufrad eine Belastung: erhalten 

Jetzt wird nun aber der Druck ^^ von D^ bis D„ durch das 
sich bildende Rotationsparaboloid nach einer Parabel zunehmen, 

welche im Durchmesser P^ die Höhe 'p'^-^ und im Durchmesser i>„ 
die Höhe f^'-^r- hat. Die Belastung des Laufrades wird also noch 

vergrößert durch das Gewicht des parabolischen Stumpfes, dessen 
Inhalt J sich darstellt durch die Beziehung 

■^-^127^ ig^^J ■ ■ ■ ■ '*'• 

SO daß jetzt die Belastung des Laufrades im Raum 2 die Größe hat 

+^f,-i—fr-i-) "**• 

Bei der in Fig. 4ß wiedergegeben en Anordnung wird der Druck 
-Pi^Pj sein, so daß sich ein resultierender Axialschub .i einstellen 
wird von der Größe 

Ä = P^—P^ 189. 

Die Werte für Pj und Pg aus Gl. 184 bzw. 188 eingesetzt, so ergibt 
sich der resultierende Axialschub zu 
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nflV 3 ^ffi*. -3— !- 

' " 2g ^ \ 2g J 



'+(!) 



.(DJ-D^^- 



_^/«^.:D>_V.W 190. 

2\2gi 2g 4 / 

Man hat nun auf die verschiedenste Art und Weise versucht, diesen 
lästigen Axialschub zu heseitigen. Bei der Besprechung der einzelnen 
Typen der Zentrifugalpumpen soll dies noch eingehender gezeigt 
-werden. Es sei hier nur gesagt, daß es nie gelingen wird, den 
Axialschub ganz fortzuschaffen, und daß stets, namentlich bei Hoch- 
druck -Zentrifugal pumpen, kräftige beiderseitige Stützlager eingebaut 
werden müssen. Von der Ausführung eines Kugellagers ist man 
in letzterer Zeit wieder abgekommen, da ein solches bei so hohen 
Tourenzahlen sich nicht zu bewähren scheint. An Stelle des Kugel- 
lagers tritt jetzt wieder ein gut eingepaßtes Kammlager, welches, 
da in der Konstruktion einfacher, die Betriebssicherheit der Pumpe 
erhöhen soll, 

20. Die mehrstufige Zentrifugalpumpe. 

Mit Rücksicht auf Erzielung eines möglichst hohen Nutzeffektes 
ist die Anordnung einer einstufigen Pumpe, also Ausführung mit 
einem Laufrade, beschränkt. Größere Förderhöhen wird man in 
verschiedene gleiche Stufen teilen, so daß dann mehrere Laufräder 
auf einer Welle hintereinander geschaltet werden, die je einen 
gleichen Bruchteil der Förderhöhe zu überwinden haben. Die An- 
ordnungen solcher mehrstufigen Pumpen sind sehr verschieden. 
Dieselbensollen später noch eingehender besprochen werden, es mag 
nur hier auf die Anordnung einer vierstufigen Hochdruckpumpe 
(Fig. 48) hingewiesen werden in der Ausführung von Jäger- 
Leipzig.^) 

Die Begrenzung der Förderhöhe ist in der Beeinträchtigung des 
Nutzeffektes durch zu großen Spalt- und Eeibungs vertust gegeben. 
Die praktisch für eine Stufe verwendbare Förderhöhe bedingt meist 
eine Umfangsgeschwindigkeit des Laufrades in erlaubten Grenzen. 

Bei gleichbleibender Spaltfläche wird bei Anwendung eines 
Schieilrandes der Spaltverlust bei größerer Förderhöhe nach dem 



') Mueller, Zeitsckrift dea Vereines deutscher Ingeaieore, 1905. 
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zanehmen {H„ > ^n')- ^^^ '^' ™*ii aber 



oft bei größerer Förderhöhe gezwungen, zur Verringerung der 
Tourenzahl den äußeren Laufraddurchmesser D^ nnd damit auch 
die Spaltfläche zu vergrößern. Es würde sodann der Spaltverlust 
mit Berücksichtigung der größer werdenden Spaltfläche um den 



Betrag -^A 1/ ,-^ zunehmen. Teilt man ■ 






Fig. 48. 

Förderhöhe in mehrere Stufen, so wird bei der jetzt kleineren 
Förderhöhe einerseits der Spaltüb erdrück geringer, andererseits kann 
für gleiche Umlaufszahl der äußere Laufraddurchmesser uud damit 
die Spaltfläche kleiner genommen werden. 

Eine weitere bedeutende Verringerung des hydraulischen Nutz- 
effektes tritt bei größeren Förderhöhen durch schnelle Zunahme der 
Reibungsverluste auf. Mit der Erhöhung der Relativgeschwindigkeit 
werden, gleiche Fördermengen vorausgesetzt, die Leit- und Laufrad- 
querschnitte verkleinert. Bezeichnet a die Weite, 6 die Höhe eines 
Kanalquer Schnittes und v die Geschwindigkeit in demselben, so ist 
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allgemein die ReibungsbSbe h, die zur Überwindung der Reibungs- 
verluste auf eine Kanallänge l nötig, 

»=,.fe+|).|!., 

2a-b 2g 
Die Reibungshöhe ist also proportional dem Quadrate der Ge- 
schwindigkeit und der Größe — — — , welche in den meisten Fällen 

mit abnehmendem Leit- und Laufradquerschnitt wächst. Um also 
die Reibungsverluste möglichst gering zu bekommen, müssen die 
Geschwindigkeiten v möglichst klein und entsprechend die Kanal- 
querachnitte möglichst groß gewählt werden, was bei größeren 
Förderhöhen durch Teilung derselben in eine Anzahl Stufen er- 
reicht wird. 

Ein anderer Grand zur Begrenzung der Förderhöhe für eine 
Stufe kann auch der sein, daß bei stark mit Sand zersetztem 
Wasser durch die großen Wassergeschwindigkeiten eine zu rasche 
Abnutzung der Kanalwände stattfinden würde. 

Was den Nutzeffekt der mehrstufigen Pumpe betrifft, so wird 
sich derselbe höher einstellen als bei einer einstufigen Pumpe 
mit gleicher Fördermenge und der Förderhöhe von nur einer Stufe 
der mehrstufigen Pumpe. Bei der mehrstufigen Pumpe wird die 
erste Stufe infolge Verluste im Saugrohr (s. Kapitel 4) den kleinsten 
Nutzeffekt haben, während derselbe bei den (olgenden Stufen, wo 
an Stelle des Saugrohres ein kleiner Überführungskanal vom Leit- 
apparat-Auetritt der einen bis zum Laufrad-Eintritt der anderen Stufe 
vorhanden, kleiner sein wird, bis auf die letzte Stute, wo noch Ver- 
luste im Leitrad gehäuse hinzukommen. Bei einer einstufigen Pumpe 
entfallen diese Verluste im Saugrohr und Leitradgehäuse auf eine 
Stufe, während sich dieselben bei mehrstufigen Pumpen, wenn man 
den Gesamt-Nutzeffekt in Betracht zieht, auf die Anzahl der Stufen 
verteilen und somit, bezogen auf die gesamte Förderhöhe, geringer 
ausfallen werden. Ähnlich ist es auch mit den mechanischen Ver- 
lusten, hervorgerufen durch Stopfbüchsen- und Lagerreibung, Ob 
ein oder mehrere Stufen, man braucht ein oder zwei Stopfbüchsen 
und zwei Lager, und werden diese mechanischen Verluste annähernd 
dieselben sein, sich aber bei mehrstufigen Pumpen auf die Zahl 
der Stufen verteilen. 

Die Grenze der Förderhöhe für eine Stufe läßt sich nicht ohne 
weiteres angeben, da dieselbe abhängig ist von der Fördermenge, 
also auch der Größe der Pumpe. Je größer die Fördermenge, 
um so größere Förderhöhe wird man für eine Stufe zulassen 
können. 
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Bei den verschiedenen Ausführungen schwankt die Förderhöhe 
zwischen 10 -r 60 m. 

Die Berechnung der Stnfenpumpen gestaltet sich genau so wie 
die der einstufigen, nur daß jetzt die Brutto-Förderhöhe ijfl"^ durch 
die Anzahl der Stuten zu dividieren und mit diesem Bruchteil die 
Berechnung von Leit- und Laufrad durchzuführen ist. 



2L Die ZeiiMfugalpumpe ohne Leitapparat 

Es war bis jetzt immer die Voraussetzung gemacht worden, 
daß das mit der absoluten Geschwindigkeit w^ aus dem Laufrade 
austretende Wasser in einen Leitapparat geführt wird, dem die 
Aufgabe zufiel, zur geregelten Druck Umsetzung eine allmähliche 
Abnahme dieser Geschwindigkeit zu bewirken. Auf die große Be- 
deutung des Leitapparates ist man erst in neuerer Zeit beim Bau 
der Hochdruck- Zentrifugalpumpe aufmerksam geworden , während 
man in früherer Zeit die Zentrifugalpampe meist für geringe Förder- 
höhen ohne Leitapparat ausführte. Es gibt aber auch heute noch 
Firmen, die den Leitapparat bei ihren Konstruktionen nicht ein- 
geführt haben, indem sie als Grund angeben, daQ eine Pumpe ohne 
Leitapparat einfacher und betriebssicherer wäre, femer sei der Leit- 
apparat durch hohe Waasergeschwindigkeiten einer sehr großen Ab- 
nützung unterworfen und könne sich wegen der kleinen Quer- 
schnitte leicht verstopfen. Selbstverständlich wird eine Pumpe ohne 
Leitapparat in der Ausführung einfacher und deswegen in der Her- 
stellung billiger werden. Die Betriebssicherheit hat aber mit dem 
Leitapparat wenig zu tun und man kann wohl kaum einen Fall 
anführen, wo eine Betriebsstörung durch Vorhandensein desselben 
herbeigeführt worden ist. Über die Abnützung des Leitapparates 
ist zu bemerken, daß bei stark zurückgekrümmten Laufradschaufeln, 
also ßg'^QO^, die relative Eintrittsgeschwindigkeit i;^ und die ab- 
solute Austrittsgesch windigkeil annähernd gleich groß genommen 
werden kann, so daß also bei gleichem Material die Abnützung durch 
Wasserreibung in den mit hoher Geschwindigkeit durch flossenen 
Teilen des Leit- und Laufrades gleich groß sein wird. Eine Ver- 
stopfung des Leitapparates kann bei richtiger Konstruktion vermieden 
werden, da man in der Lage ist, die Eintrittsweite a^ des Laufrad- 
kanales kleiner zu machen als die Eintritts weite Oj des Leitradkanales, 
so daß Unreinlichkeiten, die durch das Laufrad treten, im Leitrad nicht 
stecken bleiben können. Der einzige Vorteil der Pumpe ohne Leit- 
apparat bleibt die Einfachheit in der Ausführung, so daß das Kcinigen 
und eine eventuelle Reparatur leichter ausgeführt werden kann. 
Diese Gründe werden wohl die Zentrifugalpumpe ohne Leitapparat 
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nie verdrängen können, und es isl wohl jede Firma, die den Bau von 
Zentrifugalpumpen betreibt, genötigt, stets auch billigere Pumpen 
ohne Leitapparat zu bauen, bei welchen, eine sehr exakte Kon- 
struktion voraasgesetzt, immerhin befriedigende Nutzeffekte erreicht 
werden können. 

In Betracht kommen für den Bau von Zentrifngalpumpen ohne 
Leitapparat fast ausschließlich nur die Niederdruckpumpen, während 
diese Art der Ausführung bei mehrstufigen Hochdruckpumpen über- 
haupt nicht am Platze ist. 

Die Berechnung der Pumpe oline Leitapparat wird mit den- 
selben Gleichungen M'ie früher erfolgen können, nur daß jetzt zur 
Bestimmung der Umfangsgeschwindigkeit eine kleinere Nutzeffekts- 
zahl eingesetzt werden muß. Die Verluste beim Durchtritt des Wassers 
durch das Laufrad werden, ob die Pumpe ein Leitrad besitzt oder nicht, 
gleich groß bleiben. Wenn man Fig. 9 betrachtet, so würde bei 
beiden Ausführungen, also bei einer Pumpe mit oder ohne Leitapparat, 
die Druckhöhe h^ im Punkte o gleich sein. Größer werden die 
Verluste auf dem Wege vom Austritt aus dem Lautrad bis zum 
Austritt aus dem Gehäuse werden, mit anderen Worten: man wird 
bei einer Pumpe ohne Leitapparat einen kleineren Prozentsatz der 

Geschwindigkeitshöhe — ^ in Druck umsetzen können als bei einer 

Pumpe mit Leitapparat. 

Trotzdem bei einer Pumpe ohne Leitapparat die Reibungs- 
verluste an den Wänden der Leitschaufeln fortfallen, sind die Stoß- 
nnd Wirbelverluste so bedeutend, daß, wie Versuche zur Genüge 
bewiesen, der gesamte Verlust vom Austritt des Laufrades bis zum 
Austritt aus dem Gehäuse bei solchen Pumpen größer sein muß. 
Das mit der Geschwindigkeit w^ ausströmende Wasser muß sich 
erst seinen Weg suchen und es wird die Geschwindigkeitaabnahme, 
mithin die Druck Umsetzung, nicht eine so geregelte sein. 

Die Überlegung, daß der Verlust bis am Laufradeintritt, ob 
die Pumpe einen Leitapparat besitzt oder nicht, gleich groß sein 
wird, führt dazu, die Druckhöhe 7i„ möglichst groß, also die Ge- 



die Verluste nach dem Austritt aus dem Laufrade nicht mehr so 
ins Gewicht fallen. Andererseits wächst aber mit der Druckhöhe h^ 
auch der Spaltüberdruck und somit der Spaltverlust. 

Bei Niederdruck pumpen mit großen Wassermengen kann man 
neben dem Winkel ß^ auch den Winkel d^ vergrößern und es ist hier- 
durch möglich, Umfangsgeschwindigkeiten zu erhalten, bei denen die 
dem Spaltdruck entgegenarbeitende Druckhöhe des sich bildenden 
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Eo»tion«p»raboloides eine solche GrOBe erliSlt, daB der SpaltHljer- 
druck und somit der Spaltverlust autgehoben wird. Es möge hier aut 
Kapitei 9 und speziell aul Fig. 22 verwiesen werden. Eine dank- 
bare Autgabe lür eine Versuchsstation wäre es, dies einmal genauer 
zu untersuchen. 

Für den guten Nutzettekt der Pumpe ohne Leitapparat ist die 
rorm dos das Lautrad umgebenden GehSnses maßgebend und wird 
hiertOr nur die Spiraitorm in Betracht kommen. Die absolute 
Geschwindigkeit ». wird unter einem bestimmton Winkel <>. das 
Lautrad verlassen. Das Spiraigehäuse wird man nun jetzt so kon- 
struieren, daB der Ablenkungswinkel der Begrenzungskurvc des- 
selben (in Fig. 43 mit ,p bezeichnet) nicht allzu sehr von dem 
Winkel 6^ abweicht, damit die Geschwindigkeit w, in ihrer Rich- 
tung möglichst wenig abgelenkt wird. Vom Lautrad aus erweitert 
man die Breite des Gehäuses konisch, damit die Abnahme der 
Geschwindigkeit w^, mithin die Druckumsetzung, in diesem Teil 
des Gehäuses erfolgen kann. 
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II. Kraftbedarf und Wirkungsgrad. 



22. Allgemeines über Krattbedai^ und Wirkungsgrad. 

Um die Zentritugalpumpe wirtschaftlich zu mactieQ, war es 
vor allem nötig, durch geeignete Konstruktion den Wirkungsgrad 
möglichst zu erhöhen. Unter dem Wirkungegrad oder Nutzeffekt 
einer Pumpe, der mit dem Koeffizienten | bezeichnet werden soll, 
versteht man allgemein das Verhältnis der gewonnenen znr ein- 
geleiteten Arbeit. 

Die gewonnene Arbeit A^, auch Wasserarbeit genannt, bestimmt 
sich, in Pferdestärken ausgedrückt, ans der pro Sekunde gehobenen 
Wassermenge und der erreichten Förderhöhe aus der Beziehung 

QS -y 
4 ^ Jk « ' iqi 

^-1000-75 ^'*^- 

Y das spezifische Gewicht der Flüssigkeit, Q die Wassermenge in 
Litern pro Sekunde, H^ die verlangte Förderhöhe iu m. 

A^ sei die in die Pumpenwelle eingeleitete Arbeit. Der Wir- 
kungsgrad i stellt sich dann durch die Beziehung dar 

Die in die Pumpenwelle eingeleitete Arbeit bestimmt sich aus 
der Gleichung 

Q-g„r 



f- 1000 -75 



192. 



Der Wirkungsgrad ist nun abhängig von der Größe der hydrau- 
lischen und mechanischen Verluste. Wie die hydraulischen Ver- 
luste entstehen, wie man dieselben möglichst niedrig, mithin den 
hydraulischen Wirkungsgrad möglichst groß machen kann> war im 
Kapitel 4 zum Teil schon angegeben worden. 

Die hydraulischen Verluste setzten sich zusammen aus dem 
Reihungsverlust und den Verlusten durch Stoß und Wirbelnng. 

Neumsnn, ZenlrirugBlpnmpcD. S 
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Letztere laBsen sich auf ein Minimum reduzieren, wenn aicli für 
die vorgeschri ebene Tourenzahl die Diagramme, wie sie der Rech- 
nung zagrunde gelegt sind, richtig einstellen, was man am ruhigen 
Gang der Pumpe erkennen kann. 

Läuft die Pumpe mit einer falschen Tourenzahl, so macht sich 
dies sofort an dem polternden Geräusch im Innern der Pumpe be- 
merkbar. Bei einer bloßen Berührung des Pumpeiigehäuees ist dies 
schon zu erkennen. Stellen sich die Diagramme richtig ein, so 
hört man im Innern der Pumpe nur ein gleichmäßiges Geräusch 
des strömenden Wassers. 

Für eine verlangte Fördermenge werden sich nur bei einer 
ganz bestimmten Förderhöhe die Dia^amme richtig einstellen, und 
liegt es in der Geschicklichkeit des Konstrukteurs, diese Zusammen- 
gehörigkeit von Fall zu Fall zu erreichen. Hierzu gehört vor allem 
die gewissenhafte Ausführung der Schaufelung der Pumpe, wie 
dieselbe noch im folgenden angeführt werden wird. Bis zu seiner 
Fertigstellung hat das Laufrad so viele Stuten der Bearbeitung 
durchzumachen, daß, wenn schon auf dem Konstruktionsbureau 
Fehler unterlaufen, man jegliche Kontrolle über richtige Ausführung 
des Lautrades verliert. In der Tischlerei und Fonnerei ist darauf 
zu achten, daß die angegebenen Eintritts- und Austrittsquerschnitte 
mit entsprechenden Neigungswinkeln genau eingehalten werden. 
Vor allem müssen die Quersclmitte am Eintritt der Leitradkanäle 
mit den in der Rechnung angegebenen genau übereinstimmen. Bei 
Hocli druck- Zentrifugalpumpen bewegen sich die Eintrittsweiten für 
die Leitradkanäle ungefähr in den Grenzen 10 — 30 mm. Wenn 
z. B. der errechnete Wert für diese Weite 16 mm, der ausgeführte 
jedoch nur 14 mm beträgt, so wird die Pumpe bei der vorgeschrie- 

14 
benen Umlautszahl ungefähr —^0,932 der verlangten Wasser- 
menge fördern können. Es würde demnach dieser 1 mm schon 
einen Fehler von 7**/^ in der Fördermenge ausmachen. Das an- 
geführte Beispiel zeigt, wie genau man bei der Herstellung der 
Ein- und Austrittsquerschnitte von Leit- und Laufrad verfahren 
muß. Man kann zwar durch Erhöhung der Tourenzahl die richtige 
Fördermenge erreichen, wodurch aber unnütz die Förderhöhe ver- 
größert wird. Auch darf dann diese Mehrarbeit der Pumpe nicht als 
gewonnene Arbeit bezeichnet werden, da sie dem Besitzer nicht 
zugute kommt. 

Zur Verkleinerung des Spaltwasser vertust es muß man den Spalt 
zwischen den Schleifrändern auf ein Minimum reduzieren. 

Gewissenhafteste Behandlung auf dem Konstruktionsbureau, 
sauberste Ausführung in der Werkstatt, das sind die Haupt- 
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bedingnngen (ür einen guten hydraulischen NutzeHekt der Zentri- 
fugal pumpe. 

Bei der Berechnung einer Pumpe darf streng genommen nur 
der hydraulische Wirkungsgrad in Rechnung gezogen werden, wie 
derselbe in Gl. 11 und den folgenden angegeben wurde. Zur Bestim- 
mung der Antriebskraft der Pumpe muß außer dem hydraulischen 
auch der mechanische Verlust und der Spaltverlust berücksichtigt 
werden. 

Für den Leerlauf der Pumpe ist eine gewisse Arbeit nötig, 
die einen bestimmten Bruchteil der gesamten Antriebskraft aus- 
machen wird. Wie bei allen Krafimaschinen, so wird auch hier, 
je größer das Aggregat und damit die Antriebskraft, um so kleiner 
der Prozentsatz der Leerlaufarbeit von der zum Antrieb der Pumpe 
nötigen Arbeit sein, weswegen der Gesamtnutzeffekt einer Zentri- 
lugalpumpe mit der Größe der Antriebskraft steigen wird. 

Die Leerlaufarbeit, somit der mechanische Verlust, kann durch 
einzelne Umstände sehr vergrößert werden. Die Eeibungsarbeit 
der Wellenlager ist bei guter Schmierung sehr gering, da ja die 
Belastung durch Welle und Laufrad nicht groß ist. Wird die Pumpe 
nicht direkt mittels Motors, sondern durch Eiemen angetrieben, so 
wird die Lager bei astung infolge Riemenzuges erhöht. Es fragt 
sich, ob man bei Bestimmung des Wirkungsgrades die durch Riemen- 
zug verursachte größere Reibungsarbeit als in die Pumpenwelle 
eingeleitete Arbeit rechnen soll. 

Sehr unangenehm kann sich die Stopfbüchsenreibungsarbeit 
bemerkbar machen. Durch schlechte Konstruktion der Stopfbüchse, 
durch zu festes oder ungleichmäßiges Anziehen derselben können 
die mechanischen Verluste bedeutend erhöht werden. Viele Fälle 
wären anzuführen, in denen die Stopfbüchse Veranlassung zum 
vollständigen Versagen der Pumpe gab. Bei hohen Drucken wird 
man gezwungen sein, durch irgend eine geeignete Vorrichtung die 
Stopfbüchse zu entlasten, indem man auf dieselben nur einen kleinen 
Teil des Gesamtdruckes wirken läßt. 

Eine weitere Reibungsarbeit, die mehr oder minder groß, ent- 
steht durch die Reibung des Drucklagers, das den etwa vorhan- 
denen Axialschub autnehmen soll. Dieses Lager findet in den ver- 
schiedensten Ausführungen als Ringspur-, Vollspur- und Kugelspur- 
lager Verwendung. 

Als man mit dem Bau von Hoch druck- Zentrifugalpumpen be- 
gann und eine möglichst vollständige Entlastung der Welle vom 
Axialschub noch nicht genügend vorgesehen wurde, war es haupt- 
sächlich das Drucklager, welches die Betriebssicherheit der Zentri- 
fugalpumpe sehr in Frage stellte. Sollte aber die Zentrifugalpumpe 
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als Abteufpumpe in BergTverken Verwendung finden, so war die 
Betriebssicherheit die erste Bedingnng. Bei sämtlichen Systemen 
von Hoch druck- Zentrifugalpumpen versucht man nun, wie noch 
gezeigt werden wird, durch geeignete Vorrichtung den axialen 
Schub möglichst gleich Null zu machen und es ist diejenige Pumpe 
die betriebssicherste zu nennen, wo diese Entlastung am Tollkommen- 
sten erreicht wird. Bei den hier in Betracht kommenden hohen 
Tourenzahlen können diese Dmcklager, auch wenn dieselben noch 
so gnt gearbeitet sindj allzu hohen Drücken nicht widerstehen. 

Im heutigen Zen tri fugalpum penbau hat man bei den verschie- 
denen Systemen eine fast vollständige axiale Entlastung der Welle 
erreicht und damit das Drucklager so genügend entlastet, daß das- 
selbe kaum mehr zu Störungen Veranlassung gibt. Es möge hier 
bemerkt werden, daß eine vollständige Entlastung der Welle wohl 
bei keiner Konstruktion erreicht werden wird. 

Bei Niederdruckpumpen mit kleinen Förderhöhen wird sich 
auch der Austrittsverlust aus dem Pumpengehäuse unangenehm be- 
merkbar machen. Man braucht, um das Wasser von der Pumpe 

fortzuschaffen, eine bestimmte Gesehwindigkeitehöhe ~ , die nach 

2g 

Gl. 8 als ein Bruchteil a des Nettogefälles H„ dargestellt wurde. 

Bei größeren Förderhöhen hat nun a einen Wert von 0,005-i-0,01| 

bei kleineren Förderhöhen und größeren Wassermengen jedoch eine 

Größe von 0,06-h0,08. Im letzteren Falle wird man bei Annahme 

des Koeffizienten tj auf a besonders Rücksicht nehmen müssen. 

Bei der Angabe des Nutzeffektes einer Zentritugalpnmpe lassen 

sich die hydraulischen von den mechanischen Verlusten nicht gut 

trennen und zeigen die später folgenden Nutzeffektkurven den 

Gesamt Wirkungsgrad der Pumpen. 

23. Der Wirkungsgrad bei Änderung der Umlaufszahl. 

Es soll jetzt eine Untersuchung darüber angestellt werden, wie 
sich die hydraulischen und mechanischen Verluste, also auch der 
Gesamt Verlust, bei ein und derselben Pumpe ändern, wenn dieselbe 
mit verschiedenen Umlaufszahlen läuft. Ein richtiges Einstellen 
der Diagramme und somit ein stoßfreies Arbeiten wird für jede 
Uralaufszahl nur bei einer bestimmten Förderhöhe und Fördermenge 
möglich sein. 

Es sei der Einfachheit halber angenommen, daß das Laufrad 
parallele Kränze habe und daß die Schaufeln vom Eintritt bis zum 
Austritt in einer Evolvente mit gemeinsamem Erzeugungskreis ver- 
laufen, wie Fig. 49 zeigt. Die konstante Schaufelweite werde mit a. 
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die Schautelhöhe mit b bezeichnet, die mittlere Länge des Schaufel- 
i sei l. 
Es soll zuerst untersucht werden, wie sich die Reihungsverluste, 
auf die jeweilige . 

Förderhöhe, ändern werden. 
Für den Laufradkanal ergibt 
sich der hydraulische Radius 
B aus der Beziehung 
a-b 



'^^ AH^ 



B = 



193. 




Kg. 49. 



-2.(.+i) ■ 
Wird mit v die Geschwindig- 
keit im Laufradkanal bezeich- 
net, so hat die Reibungs- 
höhe Ä. d. i. die durch Rei- 
bung beim Durchtritt des 
Wassers durch den Schaufel- 
kanal verloren gegangene 
Druckhöhe, die Größe 

k = l.^.^.l 194. 



Die Umlaufszahlen der 
Pumpe werden nun so ge- 
wählt, daß sich die Geschwin- 
digkeiten V in den Grenzen von 10 bis 20 m bewegen. 

Weißbach hat die Werte für X nach Versuchen mit Rohrleitungen 
mit Kreisquerschnitten bestimmt und es bewegt sich danach dieser 
Koeffizient i für Geschwindigkeiten von 10 — 20 m in den Grenzen 
0,174 - :-0, 165. Wenn auch anzunehmen ist, daß X bei vier- 
eckigen Querschnitten, wie solche stets die Lauf- und Leitrad- 
kanaje aufweisen, größer ausfallen wird, so wird wahrscheinlich 
auch hier für Geschwindigkeiten in den angegebenen Grenzen der 
Wert für X nicht große Unterschiede aufweisen. 

Keinen großen Fehler wird man bei der Annahme machen, daß X 
für die hier in Betracht kommenden Geschwindigkeiten gleich 
groß ist. 

Es soll nicht unterlassen werden, darauf hinzuweisen, daß es 
eine sehr dankenswerte Aufgabe wäre, die Koeffizienten X für solche 
Kanäle, wie sie für Zentrifugalpumpen vorkommen, zu bestimmen. 

Bei gleicher Größe von X werden sich die Reibungshöhen k für 
gleiche Kanäle bei verschiedenen Durchflußniengen verhalten wie die 
Quadrate der Geschwindigkeiten, es wird sein 
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Die Förderm engen, sowie auch die Wassei^eschwindigkeiten 
in' den Kanälen verhalten sich wie die Wurzeln aus den Förder- 
höhen, 60 daß man schreiben kann 



^=--=^ 196. 

Wert für— in Gl, 19ö ein, so ergibt sich 



Ä- 



197. 



Es werden sich also die Keibungshöhen verhalten wie die Förder- 
höhen, d. h. in ein und demselben Laufrad wird der Heibungs- 
verlust, in Prozenten der jeweiligen Förderhöhe ausgedrückt, für 
Förderhöhen in ziemlich weiten Grenzen gleich groß sein. 

Es ist wolil leicht einzusehen, daß dies auch zutrifft, wenn der 
Schautelkanal eine andere als die in Fig. 49 dargestellte Form 
hat. Wie im Laufrade, so werden sich auch die Reibungsverluste 
im Leitrad bei verschiedenen Förderhöhen verhalten. 

Weitere Verluste treten im Lauf- und Leitrad noch dadurch 
auf, daß das Wasser beim Ein- und Austritt infolge Einflusses der 
Schaufelst&rke durch ziemlich plötzliche Geschwindigkeits- Zu- bzw. 
Abnahme Stößen ausgesetzt ist. 

Nach Versuchen von Weißbach und Fliegner an Röhren 
mit plötzlichen und allmählichen Erweiterungen ergab sich, daß die 
durch den Stoß verbrauchten Widerstands höhen annähernd pro- 
portional dem Quadrate der Geschwindigkeiten sind. Dasselbe wird 
auch bei den Lauf- und Leitradkanälen zutreffen, wenn der Wasser- 
Eintritt oder -Austritt in Richtung der Schaufeln erfolgen kann, was 
bei stoßfreiem Arbeiten der Pumpe der Fall ist. 

Es werden also auch die Stoßverluste beim Austritt oder Ein- 
tritt des Laufrades, in Prozenten der Förderhöhe ausgedrückt, für 
alle Förderhöhen gleich groß sein. 

Die GeschwindigkeitshOhe-r^, die nötig ist, um das Wasser 

von der Pumpe fortzuschaffen, war in Gl. 8 durch die Beziehung 
dargestellt 

1^=«-. w 

Die Geschwindigkeiten w^ beim Austritt aus dem Pumpen- 
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gehäüse werden sich, bei Änderung der Fördermenge, da der durch- 
riossene Querschnitt derselbe bleibt, verhalten wie die Wurzeln aus 
den Förderhöhen. Es wird demnach der Koeffizient a für alle 
Förderhöhen gleiche Größe haben. 

Faßt man das Resultat der Untersuchung zusammen, so ergibt 
sich, daß die Reibungs-, Stoß- und Austrittsverluste, in Prozenten 
der jeweiligen Förderhöhe ausgedrückt, unabhängig von derselben 
sind. Der hydraulische Nutzeffekt wird bei einer Zentrifugalpurape 
Innerhalb weiter Grenzen der Förderhöhe annähernd konstant bleiben, 
wenn die Pumpe mit einer der jeweiligen Förderhöhe entsprechenden 
richtigen Tourenzahl läuft, so daß die Diagramme ohne Stoß sich 
einstellen können. 

Es soll jetzt noch untersucht werden, wie sich unter gleichen 
Verhältnissen die Antriebskräfte zur Überwindung der mechanischen 
Verlaste einstellen werden. 

Die gesamte zum Antrieb der Pumpe nötige Arbeitskraft Jf„ 
setzt sich zusammen aus der Antriebskraft zur Überwindung der 
Wasserarbeit N^, der hydraulischen Eeibungsarbeit W^ und der 
mechanischen Eeibungsarbeit N^, so daß 

li-^ = N^-\-}T^-\.S-^ 198. 

ist. Es werde nun gesetzt 

N^^q>-N^ 199. 

und N^^yj-K^^ 200. 

Ana der vorhergehenden Betrachtung folgt, daß der jeweilige 
Bruchteil für die hydraulische Reibungsarbeit von der Wasserarbeit 
unabhängig von der Förderhöhe, mithin der Koeffzient rp kon- 
stant ist. 

Für den Koeffizienten ^ liegen die Verhältnisse nun anders. 
Nimmt man an, daß die Lager- und Zapfenbelaetung usw. für die 
verschiedenen Förderhöhen gleich groß ist, so werden die Antriebs- 
kräfte zur Überwindung der jeweiligen Reibungsarbeit sich ver- 
halten wie die Umfangsgeschwindigkeiten oder Umlautazahlen. 

Es wird sein 

v- = ^V^ = - 201. 

Die Wasserarbeiten verhalten sich nun wie die Wurzeln ans 
der dritten Potenz der Förderhöhen und die Tourenzahl wie die 
Wurzeln aus den Förderhöhen, mithin 

w„ te* „ VlT 

T,— = -i— =--^ ■ ■ ■ !i02a. und -*- = -^^. . . 202 b. 
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Berücksichtigt man dies in Gl. 201, so erhält man 



V, K 



203. 



Die Bruchteile für mechanische Reibungsarbeit von der jeweiligen 
Wasserarbeit verhalten sich also umgeliehrt wie die zugehörigen 
Förderhöhen. Je größer die Förderhöhe, mitbin auch die Antriebs- 
kraft, um so kleiner wird der Koeffizient y. 

Während die Größe der Eeibungs- und Stoßverluste, bezogen auf 
die Förderhöhe, unabhängig von derselben war, wird der mechanische 
Verlust mit zunehmender Förderhöhe, auf dieselbe bezogen, ab- 
nehmen, was an einem Rechenbeispiel jetzt näher gezeigt werden soll. 

Gegeben sei eine vierstufige Hochdruck-Zentrifugalpumpe, die 
bei einer Antriebskraft von N^^^ 100 PS., 0,0663 cbm pro Sek. auf 
fl'„ = 100 m fördert. 

Die Wasserarbeit N^ beträgt 75 PS. 

Es soll angenommen werden, daß durch Versuche sich heraus- 

gestellt habe, daß der Wirkungsgrad |=-^ = 0,75 und die An- 
triebskraft zur Überwindung der mechanischen Eeibungsarbeit 
N^ ^ 6 HP betrage. Wie groß wird sich jetzt der Nutzeffekt ein- 
stellen, wenn dieselbe Pumpe nur auf B"„ ^ 50 m fördert. 

Bei H„ = 100 m und N^^ = 100 HP betrug die Antriebskraft 
zur Überwindung der hydraulischen Verluste N/, = 20 HP, mithin 

der Koeffizient (p^ = -rzr- ^ 0,2666, femer die Antriebskraft für die 
mechanische Reibungsarbeit N^ = 6 HP, also y^ = -r— ^ 0,0666. 
Die Wasserarbeit K^ vermittelt sich aus der Beziehung {Gl. 202 a) 
V = W . 1/^ zu A' = 26,5 HP. 

^n 100 

>p^=^>p^ y,^^,^^. ^ = 0,0666— -=0,1332, 

demnach y^ = ^^-N^^ = 0,2665-26,6 = 7,07 HP 

und N„^ V .N„^= 0,1332-26,6 = 3,53 HP, 

mithin die Gesamtantriebskraft 

N^ = N^^ -\-Nf^-\- N,„^ = 37,01 HP, 

^„ 
also S^=.-p^ 0,713. 
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Infolge des im Verliältnis zur Wasserarbeit größer auttretenden 
mechanischen Verlustes wird also für dieselbe Pumpe, wenn sie nur 
auf 50 m Druckhöhe arbeitet, der Nutzeffekt auf 71,3'*/^ herunter- 



24. Vemiinderung der ReibungshÖhe im Laufrad durch Ver- 
ringerung der Schaufelzahl. 

Wie aus der Hydraulik bekannt, ist die Reibungshöhe abhängig 
von der Größe des Durchflußquerschnittes und der berührten Fläche. 
Man wird also versuchen, die Querschnitte der Kanäle von Leit- 
und Laufrad möglichst groß, femer die Sehaufelweite a möglichst 
gleich der Schaufelweite b zu machen. Letzteres bei der Überlegung, 
daß vou allen Rechtecken mit gleichen Querschnitten das Quadrat 
den kleinsten Umfang hat. 

Soweit es mit einer guten Wasserführung vereinbar ist, wird 
man, um Kanäle mit recht großem Querschnitt zu bekommen, eine 
möglichst kleine Schaufelzahl im Lauf- und Leitrad wählen. Häufig 
sieht man Schaufelräder mit unnütz vielen Sehauteln, deren Zahl 
leicht um die Haltte verringert werden könnte. 

Es sei wieder ein Laufrad, wie Fig. 49 darstellt, angenommen. 
Die Schaufelzahl sei einmal z und hierfür die Sehaufelweite gleich a, 
es sei aber auch möglich, bei noch guter Wasserführung die Schaufel- 

zahl atif-T- zu vermindera, so daß für gleiche Laufradwinkel die 

Eintrittsweite gleich 2a wird, während die Schaulelhöhe b dieselbe 

bleiben soll. A, sei die Reibungshöhe bei z, ftj bei — Schaufeln pro 

Schaufelkanal. Es wird dann, da v konstant bleiben soll, bei 
gleicher Größe von l, die Beziehung bestehen (s. Gl. 194) 

A, __ 2-(a-fi/) 

A, "" 2a-\-b 

Nimmt man z. B. an, daß die Sehaufelweite a bei z Schaufeln 
15 mm, bei — Schaufeln also 30 mm. die der Laufradhöhe b in beiden 

Fällen 40 mm beträgt, so wh-d A, =^ 1,43 -^, somit würde also die 
Reibungshöhe pro Schaufelkanal bei Annahme von z Schaufel l,43mal 
so groß werden, als bei — Schaufeln. 

Die Reibungshöhe bezog sich auf einen Schaufelkanal, da aber 
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die Anzahl der Schaufelkanäle für das erste Laufrad doppelt so 
groß, Bo wird die gesamte Reibungshöhe 2,86 mal so groß sein. 

Mit der Verringerung der Schaufelzahl wird auch die durch 
den Schaufelstoß auftretende Reibungshöhe verkleinert. Die Wider- 
standshöhe hs durch plötzliche Querschnittserweiternng oder Verengung 
kann durch die Beziehung dargestellt werden 

fts= ^ ^ ' 204. 

oder wenn man v =v ■■ ■ setzt ($ sei die Schaufelstärke) 

so daß also, wenn der Koeffizient f gleich groß angenommen wird. 






ist. Geht man wieder auf das oben angeführte Beispiel zurück und 
nimmt die Schautelstärke s für beide Laulräder mit 4 mm an, so 
erhält man 

ks^ = 3,06 hs^. 

Diese Reibungshöhe bezog sich auf einen Schaufelkanal, so daß 
also die gesamte Widerstandshöhe infolge Schaufel Stoßes 6,12 mal 
so groß bei dem Laufrade mit 2 Schaufeln als bei dem Laufrade 
mit-- Schaufeln wird. 

Das angefühlte Beispiel zeigt deutlich, welchen Gewinn an 
Reibungshöhe und somit an Nutzeffekt man mit Verkleinerung der 
Schautelzahl erzielen kann. Man wird für Laufrad und Leitrad 
nur soviel Schaufeln nehmen, als für eine gute Wasserführung un- 
bedingt nötig ist. 

25. Erhöhung des hydraulischen Wirkungsgrades bei der 

Annahme Jie^ße und Anordnung eines Leitapparates vor dem 

Laufradeintritt 

Noch durch ein anderes Mittel läßt sich der Reibungsverlust 
verringern und es ist angebracht, sich desselben zu bedienen, wenn 
man eine Zentrifugal pumpe mit höchstem Nutzeffekt ausführen will. 

Im Kapitel 14 war schon angeführt worden, wie man durch 
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Verkleinernng des Winkels d^ die relative Eintrittsgeschwindigkeit 
herabmindern kann. In Fig. 33 ist diese Abnahme von v^ mit 
dem Winkel 5, deutlieh zu erkennen , Es waren hier über den 
einzelnen Winkeln Ö^ als Ordinalen die zugehörigen Geschwindig- 
keiten aufgetragen worden. Um den Weg des Wassers im Saug- 
rohr zu verkürzen, mußte bei der Annahme ö, ^ 90" vor dem Ein- 
tritt in das Laufrad ein Leitapparat angeordnet werden, welcher 
zwei Aufgaben zu erfüllen hatte. Er sollte erstens das Wasser im 
Saugrohr in axialer Richtung führen, zweitens der absoluten 
Eintrittsgeschwindiskeit vor dem Laufrad-Eintritt Größe und Kich- 
tung geben. 

Bei d^^9flf fiel dieser Leitapparat fort, da hier der senk- 
rechte Eintritt des Wassers in das Laufrad von selbst eine axiale 
Führung des Wassers im Saugrohr bewirkt. 

Durch Anordnung eines Leitapparates vor dem Laufradeintritt 
wird zwar die Konstruktion der Pumpe etwas kostspieliger, man 
gewinnt jedoch bei größeren Geschwindigkeiten, wie dieselben bei 
Hochdruck -Zentrifugalpumpen auftreten, einen nicht unbedeutenden 
Betrag an Eeibungshöhe, was im folgenden gezeigt werden soll. 

Mit Änderung des Winkels 6^ wird auch die Umfangsgeschwindig- 
keit beeinflußt werden, jedoch soll bei der folgenden Betrachtung 
der Einfachheit halber dieselbe konstant angenommen werden. 



Fig. 50. 

Fig. 50 zeigt stark ausgezogen das Eintrittsdiagramm für 5, ^ 90", 
punktiert d^selbe für den Fall ß^^6^, wobei ja u^^w^ wird. Die 
Geschwindigkeitsgrößen für d^^^O^ sind w,, w^, v^ für ^j=^/5j, 
**e I *"« ' "b- -^^ ^'^1' ■!"" untersucht werden, in welchem Verhältnis 
die Reibungshöhen zueinander stehen. 

Die Eintrittehöhe h^ sei für beide Fälle gleich groß, so daß 
die Eintritts weiten, die mit a^ und entsprechend mit a, bezeichnet 
sind, im umgekehrten Verhältnis stehen, wie die Relativgeschwindig- 
keiten, es ist also 

^ = ^ 206. 

Für 5, = 90" hat die Reibungshöhe nach Gl. 194 die Größe 
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Beim Vorhandensein eines Leitapparates wird bei der An- 
uahme d^^ß, das Wasser zwei Kanftle mit der Geschwindigkeit 
Vj^Wj zu durchlaufen haben. Die Reibungshöhe in jedem Kanal 
sei k^ , die sich durch die Beziehung; darstellt 

«. + ^ "/ 
K — ^-w^-r-i^-^ 207. 

Bei der Annahme, daß die Kanallänge l und der Koeffizient l 
gleich groß, ergibt sich durch Division der Gl. 194 und 207 



Die Reibungshöhe h^ tritt nun zweimal auf, erstens im Leit- 
apparat beim Austritt, zweitens im Laufrad beim Eintritt. Außerdem 
geht noch eine kleinere Reibungehöhe verloren beim Durchtritt des 
Wassers durch den anderen Teil des Leitapparates. Da hier die 
Querschnitte größer, mithin die Geschwindigkeiten kleiner sind, soll 
angenommen werden, daß diese Reibungshöhe 0,5 A, beträgt, so daß 
die Summe sämtlicher Reibungshöhen 2,5 Ä, ist. Berüksichtigt man 

dies und setzt femer nach Gl. 206 — '^Zr und a,^a,-~, so er- 
hält Gl. 208 die Form 



2,5fi, „ / ", , , \ "/ ' 

Für ein im Kapitel 31 angeführtes Beispiel I waren für ß^^d^ 
folgende Größen für das Eintrittsdiagramm und den Laufradeintritt 
gefunden worden 

«'^ = w, = 8,62 m, a, = 19 mm, s, = 4mm, ft,= 21,8 mm. 

Bei der Annahme ü^ = 90" ergaben sich folgende Werte 

w^-=a,86m, v^=16,lm, a.^lOmm, «,= 4 mm, b,=21,8mm. 

Diese Werte in Gl, 209 eingesetzt, so erhält man 

Es wird also die Reibungshöhe hervorgerufen durch auftretende 
Reibungsverluste 2,1 mal so groß sein für die Annahme ^^^90** 
als bei der Ausführung ß^ = d^. 
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Auch die Widerstandshöhen infolge von Stoßverlusten, die durch 
die Geschwindigkeitszunahme oder Abnahme beim Eintritt oder 
Austritt durch Einfluß der Schauteintärken auftreten, werden, trotz- 
dem dieselben bei Anordnung des Leitapparates dreimal vorkommen, 
wesentlich verringert. 

Die durch diesen Stoß auftretende Widerstandshöhe werde dar- 
gestellt durch die Beziehung 

hs=k ^'"'~^'' 210. 



und zwar sei hierin v 
kann 



und entsprechend für den Fs 



Es ist demnach, wenn k=^k^ gesetzt wird. 






-^tJ 



Es soll wieder das vorhin angeführte Beispiel in Betracht ge- 
zogen werden. Setzt man die angeführten Werte in Gl. 213 ein, 
80 ergibt sich 

5^=9,66. 

Durch die Anordnung des Leitapparates wird am Austritt aus 
demselben eine gleiche Widerstandshöhe wie beim Laufradeintritt 
sich einstellen. Femer am Leitapparat«intritt eine zweite kleinere 
Höhe, da hier die Querschnitte größer und demnach die Ge- 
schwindigkeiten entsprechend kleiner sind. Nimmt man wieder 
an, daß diese Widerstandshöhe 0,5 derjenigen am Austritt aus dem 

hs 
Leitapparat betragen wird, so ist ---7—^3,82. Es wird demnach 

die Widerstandshöhe, hervorgerufen durch sämtliche Stoßverluste für 
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die Ausfühniiig 3,^/*, mit Leitapparat 3,82 mal kleiner werden als 
Tür den Fall d^ = 90", wo nur die Widerstandshöhe sieh auf den 
einen Stoßverlast beim Eintritt in das Laufrad bezog. 

Hiermit ist wohl genügend Beweis geführt, daß durch An- 
ordnung Äj<^90*', speziell für den Fall A,^ßi, trotz Vorhanden- 
seins des Leitapparates die Reibungs- und Stoßverluste am Eintritt 
in das Laufrad um einen ziemlichen Betrag verringert werden 
können, und daß es sich trotz der Mehrarbeit lohnen wird, haupt- 
sächlich bei Hochdruck-Zentrifugalpumpen einen Lei tap parat vor 
dem Laufradeintritt anzuordnen, wenn man einen höchsten hydrau- 
lichen Nutzeffekt erreichen will. 

Ähnlich wie bei dem Laufradeintritt liegen die Verhältnisse 
heim Eintritt in den Leitapparat, man wird hier versuchen, die Summe 
dei' Quadrate w^-\-v^^ möglichst klein zu machen. 



26. Vergleich der Größe der Reibungshöhen bei einer Zentri- 
higalpampe mit einem Laufradwinkel von /J„ ^ 135", ß„ = 90", 
ßa ^ 45" und Einfluß der Schaufelkrümmung auf den Wirkungs- 
grad. 

Die Reibungsverluste beim Durchtritt des Wassers durch Lauf- 
und Leitrad sind, wie schon im Kap. 4 angegeben, auch abhängig von 
der Schaufelform und der Ausbildung des Schaufelgefäßes. Bei 
praktischen Versuchen hat sich herausgestellt, daß den besten Nutz- 
effekt die nach vorwärts gekrümmte Schaufel mit ß^ > 90" gibt. 
Den schlechtesten Effekt hatte die stark zurftckgekrümmte Schaufel 
mit ß^ < 90". Auch die Schaufel mit ß^ ^ 90" bleibt hinsichtlich des 
Nützeffektes gegen die Schaufel mit ^„>90" zurück. So werden 
denn heute im Zentrifugal pumpen bau fast ausschließlich die nach 
vorn gekrümmten Schaufeln ausgeführt, also der Winkel ß^'^^O" 
genommen. 

Es wurde versucht, dieses Verhalten der verschiedenen Typen 
der Schaufelformen zum Nutzeffekt einmal näher zu untersuchen. 
Natürlich wird es nicht möglich sein, die Größe der Reibungshöhen 
beim Durchtritt durch die Kanäle für die einzelnen Laufräder zu 
bestimmen, da hierzu die Koeffizienten fehlen, welche sich nur 
durch Versuche ermitteln lassen. Man kann jedoch das Verhält- 
nis der einzelnen Reibungshöhen nach einer Gleichung ähnlich der 
Gl. 208 bestimmen, wenn man die Reibungskoeffizienten und die 
Kanallftngen gleich groß annimmt. Die hier in Betracht kommen- 
den Geschwindigkeiten bewegen sich in solchen Grenzen, daß mit 
dieser Annahme kein nennenswerter Fehler gemacht wird. 
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Fig. 51, 52, 53 zeigen 
drei Laufräder mit Leit- 
rädern für folgende Lauf- 
radwinkel 



Ma 



= 90« 

= 45". 



Es wurde die schon früher 
angegebene Annahme ge- 
macht : 
I>„^0,4m i>, = 0,2m 
v^ ^ 2,0 m w^ = 3,0 m 

ferner wurde der Fall ange- 
nommen ß^ = 6^. 

Für den Fall ß, = d, 
ermitteln sich die Umfangs- 
geschwindigkeiten aus der 
GL 136. Die anderen Ge- 
schwindigkeitsgrößen und 
Schaufelweiten wurden teils 
analytisch, teils graphlach er- 
mittelt. Wie das am zweck- 
mäßigsten auszuführen ist, 
soll noch in einem späteren 
Kapitel gezeigt werden. In 
den nachstehenden Tabellen 
1 und 2 (S. 96) wurden die 
für die drei Lauf- und Leit- 
räder ermittelten Werte zu- 
sammengestellt. 

Die Laufräder I und II, 
also^„ = 1350 und ß^^QO" 
haben 10 Schaufeln. Bei Lauf- 
rad III mit /5„ = 45'* mußten 
14 Schaufeln genommen wer- 
den, weil bei einer kleineren 
Schaufel zahl kein Anschluß 
für die Eintritts- mit der Aus- 
trittsevolvente zu erreichen 
war. Dieses Laufrad konnte 
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aiich nicht mit Schaufeln gleicher Wandstärke ausgetührt werden, 

weil man hierbei zu starite Sehaufelkrümmungen und damit ein 
vollständig unbrauchbares Schau fei gefäß bekommen hätte. Alle drei 
Leiträder haben 9 Leitschaufeln. 

TabeUe 1. 



Laufrad 


Eintritt 


Austritt 


V 


f. 


mm 


b, 


Va' 


". 


mm 


6- 


III ^^= 45" 


4,26 

4,03 
3,84 


4,68 
4,43 

4,32 


40,3 

42,7 
31 


33,3 
33,3 
33,3 


2,86 
2,00 
2,86 


2,99 

2,07 
3,05 


85 
124 

59,6 


25 
25 
25 





Tabelle 2. 






Leitrad 


Eintritt 


w,' 


m 


mi'u 


6, 


I^^=.135« 
11^^^ 90" 
III /5„= 4&" 


10,46 
10,91 
11,76 


11,75 
12,95 
14,1 


23,8 
21,6 
19,9 


26 
25 
25 



Mit h , h , h sind die Widerstandshöheu , bedingt durch 
Reibungsverluste, mit X , X^ , X die Widerstandshöhen , hervor- 
gerufen durch Stoßverluste für den Laufradeintritt, entsprechend 
den Laufrädern I, II, III bezeichnet. Für die Widers tandshöhen 
am Laufrad austritt und Leitradeintritt setze man statt des Index e 
den Index a bzw. l. 

Sämtliche Widerstandshöhen des Laufrades I mögen die Größe 1 ,0 
haben und sollen dieselben mit entsprechenden Widerstandshöhen 
der anderen Lanträder zum Vergleich gebracht werden. 

ZuJ Bestimmung der durch Reibungsverluste auftretenden Wider- 
etandshöhen benutzt man am einfachsten eine Gleichung ähnlich der 
Gl. 208 bzw. 209, die nach Umänderung der Indices für den Lauf- 
radeintritt jetzt lautet 

^i^Kit-t^) V 214 

K, K + V 

Nicht zu verwenden ist diese Gleichung für Laufrad III, weil 
hier 14 Kanäle, während bei den anderen Laufrädern nur 10 Kanäle 
angenommen wurden. Hierfür lautet die Beziehung nach Art der 
Gl. 208 
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Das Verhältnis der Widerstandshöhe durch Stoß bestimmt sich 

für den Lau frad eintritt , wenn der Koeffizient k gleich groß an- 
genommen wird aus der Beziehung {s. Gl. 210) 



K, («„-<)' 

Beim Laufrad III ist die rechte Seite dieser Gleichung wieder 
14 
mit dem Verhältnis der Schaufelzahl, also mit — zu multiplizieren. 

Genau nach denselben Gleichungen, nur mit entsprechenden 
Indices, ermitteln sich auch die Verhältnisse der Widerstands höhen 
für den Laufradaustritt und Leitradeintritt. 

Auch der Spaltverlust wird für die drei Laufräder nicht gleich 
sein, da durch Änderung der absoluten Austrittsgeschwindigkeit 

der jeweilige Spaltüberdruck V ^n~~~if~ vei'schieden groß ist. 

Es wurde auch hier wieder die Größe des Spalt verlostes j,^ 
für Laufrad I mit 1,0 bezeichnet und untersucht, in welchem Ver- 
hältnis zu demselben die Spaltverluste vom Laufrad II und III stehen. 

Gleiche Reibungskoeffizienten voraussgesetzt, wird die Be- 
ziehung bestehen 



?.„ 



vi,- 



2.1 



vK- 



2« 



und ähnlich das Verhältnis —^^. 

In der untenstehenden Tabelle sind die für die i 
Verhältnisse ermittelten Werte zusammengestellt. 







Laufrad 


Eintritt 


Laufrad 


Austritt 


Leitrad 


Eintritt 


Spalt- 




Reibff, 


Stoß 


Eeibft- 


Stoß 


Eeibg. 


Stoß 


verlnst 


iiij?„= 


135" 

90» 
45" 


1,00 
0,86 
1,25 


1,00 

0,7 

2,37 


1,00 
0,34 
1,61 


1,00 
0,29 
2,93 


1,00 
1,26 
1,57 


1,00 
1,21 
1,42 


1,00 
0,79 
0,70 



Nach dieser Tabelle würde z. B. die Widerstandshöhe durch 
Reibungsverluste am Leitapparateintritt bei Leitrad III l,ö7mal 

K^ümADU, Zcntrifugalpumptn. 7 
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größer sein als bei Leitrad I. Die Widerstand shö heu fallen bei 
Laufrad III ^„^45* an jeder Stelle bedeutend größer aus als bei 
Laufrad I, nur wird hier der Spaltverlust geringer, der aber die 
anderen größer auftretenden Verluste nicht aufwiegen wird. Der 
Gesamt nntzeffekt bei der zurtlckgekrümmten Schaufel wird demnach 
auf jeden Fall geringer ausfallen als bei der nach vorwärts ge- 
krümmten und der radial gerichteten Schaufel. 

Bei dem Laufrad II ^^ = 90"* sind die Widerstandshöhen am 
Laufradeintritt und Austritt kleiner, beim Leitradeintritt jedocli 
größer als beim Laufrad I, während der Spaltverlust geringer aus- 
fällt. In Betracht muß jedoch gezogen werden, daß die Wider- 
standshöhe beim Eintritt in den Leitapparat den größten Prozent- 
satz der Gesamtwiderstandshöhe ausmachen wird, da hier die größten 
Geschwindigkeiten auttreten. Kleiner wird die Widerstandshöhe 
am Laufradeintritt und am kleinsten am Laufradaustritt sein. Man 
kann wohl mit Recht annehmen, daß der Gewinn an Reibungshöhe 
am Laufrad-Ein- und -Austritt dem größeren Verlust an Reibungs- 
höhe am Leitrad eintrit nahezu gleichkommt, so daß bei der radial 
gerichteten Schaufel gegenüber der nach vom gekrümmten Schaufel 
noch ein Gewinn an Nutzeffekt, soweit man die bis jetzt statt- 
gefundene Untersuchung in Betracht zieht, nur durch kleineren 
Spaltverlust auftritt. 

Außer den bis jetzt angegebenen Faktoren wie Reibungs- und 
Stoßverluste muß bei der Beurteilung des hydraulischen Nutzeffektes 
der drei angegebenen Laufräder noch die Form der Schaufelkanftle 
berücksichtigt werden. 

Bei der Formgebung des Sehaufelkanals ist darauf zu achten, 
daß der Übergang der relativen Eintrittsgeschwindigkeit zur rela- 
tiven Au strittsgeseh windigkeit allmählich erfolgt, wenn möglich nach 
einer geraden Linie, ferner daß die Schaufelkrümmung möglichst 
große Radien erhält. 

Diese Bedingung erfüllt am besten ein Schaufelkanal mit nach 
vom gekrümmter Schaufel, also Laufrad I. Hier ist es ohne große 
Schwierigkeiten möglich, die Schaufeln mit größten Krümmungs- 
radien auszuführen, femer den Sehaufelkanal so auszubilden, daß 
der Übergang von v, auf v^ mithin die Querschnittsänderung der 
Lautradkanäle möglichst geradlinig erfolgt. Wie sich der Konstruk- 
teur überzeugen wird, ist dies bei der radialen Schaufel, also Lauf- 
rad II, nicht gut möglich. In dem ersten Teil des Schautelkanales 
wird die Querschnittserweiterung schneller erfolgen, als im letzten 
Teil zum Laufrad au stritt hin, so kommt es, daß die Geschwindig- 
keitsabnahme bei der radialen Schaulei nach ähnlicher Kurve er- 
folgt, wie dieselbe in Fig. 54 punktiert angegeben ist. Die stark 
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ausgezogene Linie zeigt die ideale Abnahme der Geschwindigkeit, 
wie dieselbe bei der nach vorwärts gekrümmten Schaufel zu er- 
reichen ist, in welchem Falle die Druckumsetzung der Geschwindig- 
keit stoßloser erfolgen wird. 

Wesentlich kann auch noch eine scharfe Schaufelkriimmung den 
Nutzeffekt beeinflussen, was im folgenden kurz gezeigt werden soll. 

Allgemein bekannt ist, daß der Durchfluß wider stand durch 
einen Krlimmer mit abnehmendem Krümmungsradius zunimmt. Es 
sind aber nicht allein die größeren Reibungsverluste, die bei einer 
scharfen Schaufelkriimmung auftreten, sondern eine andere sehr 
unangenehme Erscheinung, nämlich die des sog. kreisenden Wassers.') 

Es soll hier auf die von Isaachen im „Zivil-Ingenieur" in den 
Jahren 1894 und 1896 veröffentlichten sehr interessanten Auf- 
sätze hingewiesen werden. 




& 



Fig. 54. 



Fig. 55. 



Isaachen führt dort einen Beweis, daß in einem Krümmer mit 
rechteckigem Querschnitt die Geschwindigkeiten in radialen Schichten 
sich umgekehrt verhalten wie die zugehörigen Krümmungsradien, 
so daß, wenn mit r^ der äußere, mit r^ der innere Kümmungsradius 
und die in diesen Radien auftretenden Geschwindigkeiten mit w^ 
bzw. W; bezeichnet werden, s. Fig. 55, die Beziehung besteht 

-^ = -*i- 218. 



oder 

to^-r^^Wf-rf^iv^r^^C 219. 

Es werden sich die Geschwindigkeiten in radialen Schichten 
eines Krümmers nach einer gleichseitigen Hyperbel einstellen. 

Zur Bestimmung der Konstanten C ermittelt man denjenigen 
Radius, in welchem sich eine Geschwindigkeit w^ einstellt, die gleiche 
Größe hat, wie die mittlere Geschwindigkeit im geraden Teil des 

') Pfftrr, Dannstadt, behaDdelte die Erscheinung des vou ihm benannten 
„Ereisenden Wasaers" in seinem Kolleg über Wasserkraftmaachinen besonders 
an der Francis-Turbine sehr eingehend. 
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Kanals. Dieser Radius, den Ptarr den neutralen Radius nennt, 
bestimmt sich nach Isaachen ans der Gleichung;: 



In-" 

Da r^ und r^ bekannt, läßt sich aus dieser Gleichung der neutrale 
Radius r„ ermitteln, wonach dann nach Gl. 219 die Konstante C 
bestimmt werden kann. 

Die Erscheinung, daß sich die Geschwindigkeiten in einer radia- 
len Schicht eines Krümmers nach einer Hyperbel einstellen, wird sich 
auch im Laurradkanal finden und kann sich hier bei kleinen 
Krümmungsradien sehr unangenehm bemerkbar machen. Das Wasser 
hat im Schaufelkanal nach Durchtritt durch die Scliaufelkrümmung 
nur noch einen sehr kleinen, annähernd geradlinigen Weg bis zum 
Austritt aus dem Laufrad zurückzulegen und wird auf demselben 
ein Ausgleich der relativen Geschwindigkeit nicht stattfinden können, 
derart, daß die in der Schau felkrtimmung nach einer Hyperbel sich 
einstellenden Geschwindigkeiten bis zum Laufradaustritt über der 
ganzen Weite a^ wieder gleiche Gi-öße annehmen. Die Folge davon 
wird sein, daß sich die aus Rechnung gefundenen Diagramme über 
der ganzen Austrittsweite nicht richtig einstellen können, wodurch 
ein stoßfreies Arbeiten der Pumpe gestört wird. 

Nach dem Gesagten wird man versuchen, stets einen Schaufel- 
kanal mit größten Krümmungsradien auszuführen, was am besten 
bei der nach vorwärts gekrümmten Schaufel zu erreichen ist. Hier 
kann man oft den Anschluß der Eintritts- mit der Austrittsevolvente 
durch eine Gerade herstellen, so daß der Krümmungsradius im 
mittleren Teil der Schaufel unendlich groß wird. 

Bei der Schaufel von Laufrad II wird sich die Krümmungs- 
richtung notwendigerweise umkehren, wodurch sicherlich auch 
wieder größere Verluste entstehen als bei einer nach einer Rich- 
tung gekrümmten Schaufel von Laufrad I. Außerdem wird man 
letztere Schaufel stets mit größeren Krümmungsradien ausführen 
können. 

Wenn dies berücksichtigt wird, so ist man wohl berechtigt, 
zu sagen, daß die Verluste beim Durchtritt des Wassers durch den 
mittleren Teil des Schaufelkanales und die Verluste, die dadurch 
entstehen, daß durch Einfluß einer mehr oder minder großen Schaufel- 
krümmung nicht über der ganzen Austrittsweite des Laufrades der 
Austritt aus demselben und der Eintritt in das Leitrad stoßfrei er- 
folgt, bei der vorwärts gekrümmten Schaufel geringer ausfallen 
werden als bei der radial gerichteten. 
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Bei der Betrachtung der Eeibungs-, Stoß- und Spallverluste 
war man zu dem Resultat gekommen, daß die beiden erstgenannten 
Verluste für die vonvärte gekrümmte und radial gerichtete Schaufel ' 
ziemlich gleich groß sind, während der Spaltverlust bei der vorwärts 
gekrümmten Schaufel größer ausfällt. Dieser größere Verlust wird 
nun durch die vorteilhafte Gestaltung des Seh au felk anales wieder 
reichlich aufgehoben werden. 

Praktische Versuche haben ergeben, daß mit der vorwärts ge- 
krümmten Schaufel der beste "Wirkungsgrad zu erreichen ist und 
80 werden denn heute fast ausschließlich die Laufradschaufeln in 
derartiger Form ausgeführt. 

Bei dem Laufrad IH machen sich die Verluste durch die starke 
Schaufelkrümmung an dem Gesamtnutzeffekt sehr bemerkbar, so 
daß diese Art der Schaufelung für die Zentrifugalpumpe wohl über- 
haupt nicht am Platze ist. 



27. Der Wirkun^grad an Hand von Versuchsergebnissen. 

Nachdem im Vorhergehenden gezeigt worden ist, auf welche 
Punkte bei dem Bau von Zentrifugalpumpen zur Erreichung eines 
höchsten Nutzeffektes besonders zu achten ist, sollen jetzt noch 
einige Daten über die Größe des Gesaratwirkungsgrades angegeben 
werden. Man wird eich hierbei nur an Versuchsresultate von aus- 
geführten Pumpen halten können, und es soll besonders vermerkt 
werden, daß die hier von der Firma Gebr. Sulzer, Winterthur und 
C. H. Jaeger & Co., Leipzig wiedergegebenen guten Versuchsresultate 
nur durch die gewissenhafteste Behandlung der Zentrifugalpumpe 
auf dem Konstruktionsbureau und durch tadellose Ausfuhning in 
der Werkstatt entstanden sind. 

Besondere Beachtung verdienen die an Sulzer-Pumpen ge- 
machten Versuche von der Wasserhaltung Horcoja-Spanien, die 
noch später eingehender beschrieben wird. Die Versuchsergebnisse 
sind in Fig. 56 und 57 veranschaulicht.^) Bei beiden Versuchen war 
die Förderraenge die gleiche, während Jedoch die manometrische 
Förderhöhe bei den Versuchen nach einjährigem Betrieb 381* m, bei 
denen nach 6 jährigem Betrieb 480 m betrug. Bei 389 m mano- 
metrischer Förderhöhe arbeitete die Wasserhaltung mit drei Pumpen,- 
sätzen, also jede Pumpe auf ca. 130 m manometrischer Förderhöhe, 
während bei 480 m noch eine weitere Pumpe mit 109 m mano- 
metrischer Förderliöhe eingeschaltet wurde. Die angegebenen Ver- 
suchsresultate beziehen sich also auf 3 bzw. 4 Pumpen, welche 

>) Harztig, Elektrische Bahnen imd Betriebe, 1905. 
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vierstufig gebaut sind. Die mittlere Umdrehungszalil war in beiden 
Fällen 870 pro Minute. Wie die Nutzeffektskurven zeigen, betrug 
der Wirkungsgrad der Pumpen bei einer mittleren Leistung von 
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Fig. 56. YersuchsergiebDisae in Horcaja nacb. einjährigem Betrieb. 

Kurve 1: Wirkungisgrad der Pumpen. Kurve 2: An die Pumpen abgegeben 

Leistung. Kurve 3: Theoretische Fumpenarbait. 




Pig. 57. Yersuchsergebnisae in Hoicajo nach fünfjährigem Betrieb. 

Kurve 1: Wirkungsgrad der Pumpen. Kurve 2; An die Pampen abgegebene 

Leistung. Kurve 3: Theoretische Pumpenarbeit. 

420 PS. 76"/^, nach öjährigem Betrieb bei einer der größeren Förder- 
höhe entsprechenden Leistung von 500 PS. wiederum 76 "Z^. Nach 
5 jährigem tast ununterbrochenem Betrieb (nach Angabe der Be- 
triebsleitung waren die Pumpen durchschnittlich im Monat nur 
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16 Standen außer Betrieb) hat also eine Abnahme des Wirkungs- 
grades nicht stattgefunden. Hiermit ist ein schlagender Beweis ge- 
liefert, daß die oft falschlich zu Ungunsten angeführte schnelle Ab- 
nutzung des Lauf- und Leitrades durch die hohen Wassergeschwindig- 
keiten bei diesen Pumpen nicht eingetreten ist. Dieses äußerst 
günstige Resultat ist nur durch sachgemäße Ausführung herbei- 
geführt worden, bei welcher durch richtiges Verhältnis der Winkel 
und Querschnitte und Tourenzahl zur Förderhöhe und Fördermenge 
ein vollständig stoßfreies Arbeiten dieser Pumpe erreicht wurde. 




Fig. 58. Versuohsergebnisse einer Seukpumpe. 

Kurve 1; Normale Leistung. Kurve 2: Wirkungsgrad der Pumpe. 

Kurse S: Verbraueli des Motors. Kurve i: Verbrauct der Pumpe. 

Kurve 5: Druckhöhe. Kurve 6; Theoretische Pumpenarbeit. 



Die in Fig. 68 wieder gegebenen Ergebnisse einer zweistufigen 
Senkpnmpe mit vertikaler Welle zeigen, daß mit der Größe der 
Pumpe der Wirkungsgrad derselben steigt. Diese Pumpe förderte bei 
einer minutiichen Tourenzahl von 1026 16 cbm pro Minute auf eine 
manometrische Förderhöhe von 46 m. Für die garantierte Leistung 
ergab sich hier ein Wirkungsgrad von 83 "j^, der, wie die Kurven 
zeigen, unter anderen Betriebsverhältnissen auf 84 ''/o steigt. 

Wohl gleich gute Resultate erreichen die von der Firma C. H. 
Jaeger & Co., Leipzig, ausgeführten Hochdruck - Zentrifugalpumpen. 
Fig. 59 zeigt Versuchsresultate einer sechsstufigen Pumpe, die auf 110 m 
manometrischer Förderhöhe bei 1400 Umdrehungen pro Min. 2,0 cbm 
in der Minute fördert. Die Abszissen stellen die minutiichen Förder- 
mengen in 100 Teilen der normalen Fördermengen dar, die obere 
Kurve zeigt die durch Drosselung hervorgebrachte Förderhöhe, die 
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untere vom Nullpunkt ausgehende Kur\"e die Wirkungsgrade be- 
zogen auf die abgedrosselte Förderhöhe. Auch hier wurde für die 
garantierte Leistung ein Wirkungsgrad von 76 — T^"!), erreicht, 
während bei geringerer Drosselung derselbe bis auf 79 "/^ stieg. 

Die in Fig. 60 dargestellten Versuchsergebnisse geben einen 
Beweis, daß auch noch bei sehr kleinen Fördermengen bei der 
Zentrifugalpumpe ein ganz guter Nutzeffekt en-eicht wird. Die 
untersuchte vierstufige Pumpe sollte bei einer Umdrehungszahl von 
1430 pro Minute 0,42 ebm pro Minute auf 63 m manometrischer 
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Kjf. 59. Verauchsergebni 
2000 Itr/mi 



le einer sechsstufigen Pampe. 
. gegen 110 m. 



Förderhöhe heben, wobei ein Wirkungsgrad von 72 "/q erreicht 
wurde, der bei einer durch Abdrosselung erzielten Fördermenge 
von 0,36 cbm, bezogen auf die entsprechend größere Förderhöhe, 
auf 73'*/o stieg.') 

Durch langjährige Erfahrung und sachgemäße Ausführung hat 
auch diese Firma so hohe Wirkungsgrade für Hochdruck - Zentrifugal- 
pumpen erreicht. 

Es sei noch zu den von Sulzer wie Jäger angegebenen Ver- 
suchsresultaten bemerkt, daß bei Bestimmung der Wirkungsgrade 
die jeweilige abgedrosselte Förderhöhe in Rechnung gestellt wurde. 

') Maeller, Zeitschrift des Vereines deutscher Ingenieore, 1905. 
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Die durch Abdrossellung; gewonnene größere Förderhöhe koiamt 
'nun dem Besitzer nicht im vollen Betrage zugute, da ihm Ja in 
den meisten Fällen nur eine ganz bestimmte Förderhöhe von Nutzen 
ist. Für den Abnehmer würde von Interesse sein eine Nutzeffekts- 
kurve bezogen auf ein und dieselbe von ihm verlangte Förder- 
höhe. Wenn man dies bei den vorliegenden Versuchen in Rech- 
nung stellt, so würde die Nutzeffektskurve einen stärkeren Ab- 
fall mit kleinerer Wassermenge zeigen, immerhin würde aber für 
die normale Leistung der angegebene Nutzeffekt als Recht bestehen. 
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Fig. 60. VerHuchaergebnisse einer vierstufigen Pumpe. 
420 Itr.lnin. gegen 63 m. 

Aus den vorliegenden Versuchsresultaten ergibt sich für Hoch- 
druck-Zentrifugalpumpen ein Gesamtwirkungsgrad in den Grenzen 
von 70 — 80 '*/(, je nach Größe und Leistung der Pumpe. Solche 
hohe Zahlen für den Wirkungsgrad sind, wie wiederholt gesagt, 
nur bei sachgemäßer Ausführung zu erreichen. 

Wie eingangs erwähnt, setzte sich der Gesamtverlust zusammen 
aus den hydraulischen und den mechanischen Verlusten. Bei den 
hydraulischen Verlusten ist zu trennen der Reibungs-, Stoß- und 
. Austritts Verlust von dem Spaltverlust. Die ersteren haben Einfluß 
auf die Förderhöhen, indem zur Überwindung derselben bestimmte 
Druckhöhen nötig sind, während der Spaltverlust eine Mehrarbeit 
bedingt, indem von der Pumpe noch die Spaltwassermenge gefördert 
vi^erden muß. 
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Zur Berechnung der Umtogsgeschwindlgkelt, T»™™" »f^' 
sind nnr die Verluste in Keehnnng .u Btellen, welche die Forder 
höhe beeintrschtigen, mithin ist die N»"°'»'^«''»''= °"' t™ "^"f ^J. 
Anten „ = 1 +0 + » (s. Gl. 11) zu multlpMei^n. Bei der GröBen 
besH—g dlr'Lt.S^dk.nJ ist die Spaltwassenncnge m.t m 
Rechnung zn stellen. _ . 

Der Spaltverlust und der mcchani«!be Verlust .st nun m.t 
ca. 6«;. des gesamten Verlustes in Rechnung zu stellen unu 
danach der Koettizient , zu bestimmen. Man « l««»* g^»; 
diesen Koeffizient nicht z« Mein zn nehmen, um f"^*« ''°'™~'' 
Leietung noch einen kleinen Oberschul! an Forderhohe zu haben. 
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28. Keguliening der Fördennenge durch Drosselung. Einfluß 

der Fördermenge auf die Förderhöhe und Verlost* bei 

Drosselung. 

Es war nachgewiesen worden, daß die Zentrifugalpumpe für 
eine bestimmte Umlaufszah> nur bei einem einzigen Zusammenhang 
von Förderhöhe und Förderraenge stoßfrei arbeitet, für welclien 
Fall dann der Wirkungsgrad den höchsten Wert erreichen wird. 
Wenn man nun die Pumpe auf Fördermenge bei konstanter Touren- 
zahl reguliert, was in den meisten Fällen durch Drosselung mittels 
eines im Steigrohr eingebauten Schiebers geschieht, so hört ein 
stoßfreies Arbeiten auf. Es wird also jedes Kegulieren mittels eines 
Drosselschiebers auf Kosten des Wirkungsgrades geschehen. 

Am Laufradeintritt entstehen Stoß- und Wirbelungsverluste 
dadurch, daß bei Verringerung der Fördermenge die absolute Ein- 
trlttsgeschwiudigkeit am Laufrad eine andere Richtung annimmt, 
als dieselbe durch die Neigung des Evolventenwinkels am Leit- 
apparataustritt bestimmt ist. Am Laufradaustritt könnte sieh wohl 
ein richtiges Diagramm einstellen, wenn jetzt nicht hier die absolute 
Austrittsgeschwindigkeit, also die Eintrittsgeschwindigkeit für den 
Leitapparat, bei abnehmender Fördermenge einen kleineren Winkel 
S^ gegen «^ annimmt, als derselbe am Beginn der Leitschaufel- 
evolvente festgelegt ist. 

Die Größe der Vei-luste, die bei Abdrosselung der Pumpe 
durch nicht stoßfreies Arbeiten entstehen, läßt sich rechnerisch 
kaum bestimmen. Aufgabe der Versuchsstationen wird es sein, 
darüber Untersuchungen anzustellen. Es wurde hier nur der Ver- 
such gemacht, zu zeigen, wodurch die Verluste bei Abdrosselung 
hauptsächlich entstehen und wie man dieselben eventuell durch 
geeignete Konstruktion verringern kann. 
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Voraussichtlich werden die Verluste beim Eintritt und Durch- 
tritt des Wassers durch den äußeren Leitapparat am größten aus- 
fallen. Man denke sich einmal eine Pumpe mit unendlich großem 
Durchmesser, so daß sich die Laufrad- und Leitradschaufeln, wie in 
Fig. 61 dargestellt, zeigen. Die Evolventenstücke werden jetzt, da 
auch der Erzeugungskreisdurchmesser unendlich groß, geradlinig. 
Stark ausgezogen ist das normale, der Berechnung der Pumpe zugrunde 
gelegte Diagramm. Die Leitschaufel ist am Anfang unter dem Winkel 
i„ geneigt. 




Bei Äbdrosselung der Fördermenge wird der Winkel d„ einen 
kleineren Wert annehmen. In der Figur ist punktiert ein zweites 
Diagramm eingezeichnet, wie es sich bei Verringerung der Förder- 
menge eventuell einstellen könnte. Die absolute Geschwindigkeit 
w^ trete jetzt unter dem Winkel 6^ in die Leitschautel. Der 
Wasserstrahl wird nicht mehr parallel der Leitschaufel in den 
Schaufelkanal eintreten, sondern durch Einfluß des kleineren Winkels 
5^' auf die eine Schaufelwand stoßen, während er die andere 
überhaupt nicht trifft. In Fig. 61 wurde versucht, dies anschaulich 
darzustellen. Durch den harten Stoß auf die eine Schaufellläche 
werden starke Wirbel entstehen, die eine geregelte Druck Umsetzung 
der absoluten Austritlsgeschwindigkeit sehr schädlich beeinflussen. 

Je kleiner die Fördermenge, je größer also die Abweichung 
des Winkels 6g von dem feststehenden Leitradwinkel, desto kräftiger 
wird der Stoß der absoluten Austrittsgeschwindigkeit gegen die 
eine Schaufel fläche sein, womit die Wirbelbildung und die hierdurch 
auftretenden Verluste sich vergrößern. 

Einen kleineren Betrag werden die Verluste bei Änderung der 
Fördermenge am Laufrad ein tritt ausmachen. Ist auch doit ein 
Leitapparat angeordnet, so wird der Geschwindigkeit in dem Baume 
zwischen Leit- und Laufrad durch den Winkel am Leitapparat aus- 
tritt eine ganz bestimmte Richtung gegeben. Mit abnehmender 
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Waasermenge muß nun für den stoßfreien Eintritt auch der Winkel 
<i, kleiner werden, da sonst die relative Eintrittsgesch windigkeit v^ 
nicht mehr unter dem Laufradwinkel ß^, also in Eichtang der Lauf- 
radachaufel, in die Laufrad k anale eintreten kann. Ist nun der 
Schaufelspalt, also der Zwischenraum zwischen Leitradaustritt und 
Laufradeintritt sehr klein, so wird der falsche Richtungswinkel d^ ein 
richtiges Einstellen des Eintrittsdiagramms unmöglich machen, die 
relative Geschwindigkeit v, wird unter einem kleineren Winkel ßj in das 
Laufrad eintreten und hier ähnliche Wirbelungsverluste veranlassen, 
wie das für den Eintritt in den Leitapparat am Austritt gezeigt wurde- 
Gibt man dagegen dem Schaufelspalt eine genügende Größe, so wird 
durch Einfluß der Umfangsgeschwindigkeit und der Relativgesch win- 
digkeit v^, die bestrebt ist, unter dem Winkel (5^ in das Laufrad ein- 
zutreten, die absolute Geschwindigkeit im Schaufelspalt ihre Sich- 
tung voraussichtlich ändern können, so daß der Winkel ß^ am 
Laufradeintritt noch die richtige Größe erhält. Durch einen ge- 
nügend großen Schaufelspalt wird es also vielleicht möglich sein, 
für Fördermengen in weiten Grenzen am Laufradeintritt ein fast 
stoßfreies Diagramm zu erhalten. 

Drosselt man die Pumpe ab, so wird neben der Fördermenge 
auch noch mehr oder weniger die Förderhöhe beeinflußt. Bei dem 
Entwurf der Schaufelung einer Pumpe ist hierauf besonders zu 
achten, da in den meisten Fällen die Bedingung gestellt wird, daß- 
die Pumpe auch bei Äbdrosselung noch die normale Förderhöhe 
mindestens erreicht. Im folgenden soll nun untersucht werden, in 
welchem Maße die einzelnen Rechnungsgrößen, Geschwindigkeiten 
und Winkel, auf die Förderhöhe bei Verringerung der Wassermenge 
Einfluß haben. Um die bei Drosselung auftretenden Stoßverluste etc. 
nicht in Rechnung zu ziehen, denke man sich die Pumpe mit aus- 
wechselbaren Leiiapparaten eingerichtet, entsprechend den jeweiligen 
Fördermengen, so daß man den Koeffizienten rj für verschiedene 
Fördermengen annähernd gleich groß nehmen kann. 

Am zweckmäßigsten geht man bei der folgenden Betrachtung 
wieder von der ersten Hauptgleichung, Gl. 10, aus, die sich, wenn 
{l + e + «)^»? (GL 11) gesetzt wird, schreibt 

2g ^ 2g ^ 2g 2g .' " 

Die einzelnen Glieder auf der linken Seite der Gleichung 
werden bei Änderung der Fördermenge verschiedenen Einfluß auf 
die Größe der Förderhöhe haben. 

Das erste Glied -^-~- — - wird, da die Umlaufzahl konstant 
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gehalten werden sollte, unabhän^i^ von der Fördermenge, gleich 
groß bleiben. 

Ganz verschieden kann das zweite Glied -^-„- — - bei Änderung 
2g 
der Fördennenge die Förderhöhe beeinflussen. Je nachdem v^ 
größer oder kleiner als v^, wird dieses Glied positiv oder negativ, 
lür t.'j ^ v^ ist es 0, hat somit überhaupt keinen Einfluß auf die 
Förderhöhe. 

Es soll zuerst der Fall i'.'^v angenommen werden, wobei 
v" — V * 
das Glied — "- positiven Wert annimmt. Wenn man wieder 

einmal Fig. 9 betrachtet, so wird in diesem Falle beim Weg des 
Wassers vom Punkte e am Laufrad eintritt bis zum Punkte a am 
Laufrad aus tritt durch Abnahme der Geschwindigkeit v^ auf die 
kleinere Geschwindigkeit v^ der Druck durch Einfluß der Größe 

-— - — ~ erhöht. Wird jetzt nun die Fördermenge, somit auch die 

2g 
Geschwindigkeiten v^ und v^ kleiner, so nimmt die durch Ge- 
achwindigkeitaabnahme vom Punkte e bis a gewonnene Druckhöhe 
entsprechend ab. 

Ist also v^'^v^, so wird bei kleinerer Fördermenge das Glied 

-*— — — auch kleiner, mithin bewirkt es eine Verringerung der 

"g 

Förderhöhe. 

Wenn v^<^v^, so ist eine bestimmte Druckhöhe nötig, um 
die Geschwindigkeit v^ auf die größere Geschwindigkeit v„ zu be- 
schleunigen. Die Differenz dieser Druck höhen muß der durch 
Wirkung von Zentrifugalkräften entstehenden Pressung aozusagen 
entnommen werden. Je kleiner nun die Fördermenge, um so kleiner 
wird der Betrag dieser Entnahme an Druckhöhe zur Überwindung 
der Geschwindigkeitszunahme von v^ auf v^. Es wird also, wenn 

-'-— — -*- negativ, dieses Glied bei Verringerung der Fördermenge 

zur Vergrößerung der Förderhöhe beitragen. 

Bei dem Spezialfall v, = v„ ist die Größe — ^ 0, wird 

* " 2g ' 

also überhaupt keinen Einfluß auf die Förderhöhe haben, wenn 
man die Reibungshöhe zur Überwindung der Verluste beim Weg 
i von e nach a vernachlässigt. 

werde noch umgeformt, indem man setzt 

F 
r---^, 60 daß gesehrieben werden kann 
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2g siii*/J, \Fj 

Als drittes Glied befindet sicli in Gl, 2 



keitshShe der absoluten Austrittsgeschwindigkeit. Den Einfluß dieser 
Größe auf die Förderhöhe bei Änderung der Fördermenge sieht 
man am besten aus den in Flg. 62, 63 und 64 dargestellten Aus- 
trittsdiagrammen für ^a>90", ^„<90" und ß^^QO". 




Fig. 63. 



Fig. §4. 



Ist der Winkel, den w^ und v^ einschließen, für das normale 
Diagramm (es ist dies das Diagramm für die normale Leistung) ein 
stumpfer (s. Fig. 62), so wird die Geschwindigkeit w^ mit abneh- 
mender Fördermenge stets zunehmen. Ist dagegen dieser Winkel 
ein spitzer {s. Fig. 63), so wird io^ mit der Fördermenge abnehmen. 
Wenn der Winkel ß^ nicht viel größer als 90** ist, so kann noch 
der Fall eintreten, daß w^ erst abnimmt bis zu einem kleinsten 
Wert bei w^ X v^ und dann wieder zunimmt. 

Im allgemeinen kann man sagen, daß bei ^„^90** die Ge- 
schwindigkeit w^ mit abnehmender Wassermenge zunehmen, bei 
^^<^90** abnehmen wird. 

Für ^„ = 90" (Fig. 64) wird w„ sehr wenig mit der Wasser- 
menge abnehmen. 

Das Glied ~- wird demnach die Förderhöhe in der Weise 

beeinflussen, daß dieselbe bei abnehmender Fördermengerür^„> 90"* 
größer, für j?„<90'' kleiner wird. 

Im Austrittsdiagramni findet sich ( 



+v 
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Als letztes Glied steht auf der linken Seitö der Gl. 221 die 

Größe — ^'- . 

Ist für das normale Diagramm der Wiukel 5^ ^90", so wird 
der Winkel, den w^ und r, einschließen, ein spitzer, so daß mit 
abnehmender Fördermenge w^ erst abnimmt bis auf ein Minimum 
bei Wj±Vj, dann jedoch wieder 
zunimmt. Meist wählt man aber 
das normale Eintrittadiagramm 
bei Verwendung eines Leitappa- 
rates vor dem Laufradeintritt aus 
schon angeführten Gründen so, 
daß der Winkel ß^'^^, wobei 
dann der Winkel zwischen w, und 
V, ein stumpfer wird (s. Fig. 66). Die Geschwindigkeit w^ nimmt 
dann mit abnehmender Wassermenge stets zu. Unter Berücksichtigung 
dieses Falles wird die Größe w^ bei abnehmender Wassermenge die 
Förderhöhe verkleinern. 

Aus Fig. 65 ist zu entnehmen 




Fig. 65. 



? = <Mk 



'tgßj 



oder wenn man setzt w^ 



Unter Berücksichtigung der Gl. 222, 223, 224 erhält Gl. 221 
eine sehr einfache Form, wie dieselbe schon in Gl. 140 in ähnlicher 

Art wiedergegeben ist. Es wird 



-+''r- 



Da die Umlaufszahl konstant und die Untersuchung an der- 
selben Pumpe ausgeführt werden sollte, kann man schreiben 



and 

so daß 
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Ci-\-v^G,^riH„ 
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Regnlierung der Fördermenge durch Drosselung usw. 1J3 

Die Bruttoförd erhöhe rjH^ wird also danach bei abnehmender 
Fördermenge nur zunehmen, wenn die Konstante Cj einen negativen, 
abnehmen dagegen, wenn C^ einen positiven Wert hat. 

In den meisten Fällen ist für die Zentrifugalpumpe eine mini- 
male Förderhöhe vorgeschrieben, die in der Nähe der normalen 
Leistung liegt. Soll mit der Pumpe weniger Wasser gefördert 
werden, so muß beim Abdrosseln die minimale Förderhöhe mindestens 
noch erreicht werden, da sonst nur durch Erhöhung der Umlaufszahl 
die Förderhöhe vergrößert werden kaim, was aber bei den meisten Be- 
trieben ausgeschlossen ist. Will man also beim Abdrosseln in weiten 
Grenzen die normale Förderhöhe erreichen, so muß die Konstante C^ 
negativ genommen werden. Dies ist nur möglich, wenn der 

u u F 

Winkel j?„>-9P" und wenn femer das Glied — 1"^ — V"r^ '^''" 

Es maß demnach der Winkel ß^ und ß^ möglichst groß und das 

F 
Verhältnis ~ möglichst kleiner als 1 gewählt werden. 

Zur Erfüllung der Bedingung, daß bei abnehmender Förder- 
menge die verlangte normale Förderhöhe noch erreicht wird, muß 
die nach vorwärts gekrümmte Schaufel mit ^^>90*' verwendet 
werden, mit welcher auch, wie im vorigen Kapitel nachgewiesen 
wurde, der höchste hydraulische Wirkungsgrad zu erreichen ist. 
Anwendung wird die zurückgekrümmte Schaufel nur finden, wenn 
einmal verlangt wird, daß mit der Wassermenge auch die Förder- 
menge abnehmen soll, welcher Fall aber sehr selten auftritt. 

Bei den soeben angestellten Betrachtungen über das Verhalten 
der Zentritngalpumpe beim Abdrosseln war die Annahme gemacht 
worden, daß, um stoßfreies Arbeiten zu erhalten, für ein und die- 
selbe Pumpe entsprechend der Wassermenge verschiedene Leit- 
apparate verwendet werden, wobei der Koeffizient ij annähernd 
konstant angenommen werden konnte. 

In Fig. 72 (S. 132) sind theoretische Druckkurven, wie sie sich 
für die in Kapitel 31 gerechneten Beispiele ergaben, eingezeichnet. 
Diese Kurven stellen sich natürlich nach Gl, 228 als gerade 
Linien dar. 

Die so ermittelten idealen Kurven sind in der Praxis nicht zu 
erreichen. Die Zentrifagalpumpe erhält Leitapparate, deren Größen 
so bestimmt sind, daß die Pumpe für die normale Leistung ohne 
Stoß arbeiten kann, und es ist natürlich nicht möglich, bei Ver- 
ringerung der Fördermenge entsprechende Leitapparate einzuschalten. 
Bei Verringerung oder Vergrößerung der Fördermenge werden am 
Eintritt und Austritt des Laufrades Stoß- und Wirbelungs Verluste 
auftreten, deren Größen bestimmung sich aber unserer Rechnung 

Neumnan, ZcotrUugalpumpen. g 
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entzieht. Es wäre unnütze Arbeit, wollte man versuchen, rechnerisch 
diese Verluste zu bestimmen, das kann nur auf einer Versuchsstation 
geschehen. Aus einer Reihe angestellter Versuche ist es möglich, 
sich ein Bild über die Größe derselben zu machen. 

Leider ist es dem Verfasser nicht möglich, über derartige 
Uutersuchnngen hier zu berichten. Die Versuchsresultate liegen zwar 
in zahlreichen Kurven vor, wie sie in den Fig. 66 bis 60 angegeben 
wurden, jedoch gehören zur Diskussion dieser Kurven die ganz 
genauen Konstruktionsdaten der Pumpen selbst. Daß diese Daten 
die betr. Firmen nicht angeben, ist wohl aus naheliegenden Gründen 
erklärlich. Man kann nur sagen, daß bei den Pumpen, deren Ver- 
suchsresultatate hier angeführt wurden, voraussichtlich die Konstan- 
ten Cj negativen Wert haben werden. 

Femer war aus den Nutzetfektskurven zu ersehen, daß der 
Gesamt Wirkungsgrad mit abnehmender Fördennenge kleiner wird. 
Einerseits liegt diese Verkleinerung in dem nicht stoßfreien Arbeiten 
der Pumpe, andererseits aber darin, daß der Spaltverlust und der 
mechanische Verlust für alle Fördermengen annähernd gleich groß 
sein wird, so daß er mit kleinerer Fördennenge, bezogen auf den 
Gesamtkraftbedarf, wächst. Beträgt z. B. der zur Überwindung dieser 
Verluste nötige Kraft bedarf bei normaler Leistung T''/^, der Gesamt- 
leistungen, so wird er bei halber Fördermenge, absolut genommen, 
annähernd gleich bleiben, bezogen auf den jetzt auftretenden Kraft- 
bedarf jedoch etwa 14% betragen. Hieraus kann man sich haupt- 
sächlich den starken Abfall der Nutzeffektskurven bei abnehmender 
Fördermenge erklären. 

Es sei noch bemerkt, daß die hier entwickelten Gleichungen 
über das Verhalten der Druckhöhe bei Abdrosselung nur in kleinen 
Grenzen der Änderung der Fördermenge mit der Wirklichkeit überein- 
stimmen. Bei sehr kleinen Fördermengen und bei vollständiger 
Abdrosselung nimmt die Förderhöhe einen größeren Wert an, als 
ihn die Rechnung ergab. Bei vollständiger Abdrosselung ist dies 

damit zu erklären, daß bei Bestimmung der Größe -^ ^ die Ge- 

9 
schwindigkelt «^ nicht mehr auf den Durehmesser D^, sondern auf 
den äußeren Lautrad durchmesser D^" zu beziehen ist, Verfasser wird 
auf diese Erscheinung bei Gelegenheit noch näher zu sprechen 
kommen, wenn ihm mehr Versuchsresultate vorliegen. 



29. Die verstellbare Leitechaulel. 

In Kapitel 28 war an Hand der Fig. 61 angedeutet worden, wie 
Verlust« bei Änderung der Wassermenge dadurch entstehen, daß 
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der Lelti'adwinkel oder Neigungswinkel der Evolvente nicht mit 
dem jeweiligen Winkel übereinstimmt, anter dem die absolute Ge- 
schwindigkeit das Laufrad verläßt. Ein idealer Zustand für stoß- 
freies Arbeiten, also richtiges Einstellen der Diagramme, Wäre nun, 
wenn während des Betriebes Leitapparate mit verschiedenen Quer- 
schnitten und Winkeln, entsprechend der Änderung der Förder- 
menge, ein- und ausgeschaltet werden könnten, was Jedoch praktisch 
nicht gut durchführbar ist. 

Ein anderes Mittel zur Verringerung der Querschnitte der Leit- 
radkanäle und Änderung des Winkels d^, das im Wasserturbinen- 
bau zur Regulierung allgemein verwendet wird, ist die drehbare 
Leitschaufel. Im Leitapparat werden die einzelnen Leitschaufeln 
drehbar angeordnet und können auf irgend eine Weise mittels eines 
außen an der Pumpe zu betätigenden Mechanismus gemeinsam ver- 
stellt werden, so daß es möglich ist, entsprechend der jeweiligen 
Fördennenge, die Eintrittsweiten und Richtungswinkel einzustellen. 

Vorausgeschickt soll werden, daß die drehbare Leitschaufel bei 
der Hochdruck-Zentrifagalpumpe wegen der geringen Leitradhöhe 
und dementsprechend kleinen Querschnitten nicht zu verwenden ist, 
zumal wenn die Pumpe mehrstufig gebaut werden muß. Bei den 
Niederdruckpumpen mit ihren entsprechend größeren Quei-schnitten 
steht nichts im Wege, die drehbare Leitschaufel auszuführen. Daß, 
soweit dem Verfasser bekannt, Zentrifugal pumpen mit einer der- 
artigen Regulierung noch nicht ausgeführt werden sind, liegt wohl 
wesentlich an den größeren Herstellungskosten. Es ist schwer, 
eine im Preise höhere Pumpe, auch wenn sie anderen Typen gegen- 
über Vorteile aufweist, auf den Markt zu bringen, zumal da für 
Normalle istung der garantierte Wirkungsgrad nicht höher zu ver- 
anschlagen ist. Bei der immer größer werdenden Verwendung der 
Zentrifugalpumpe, auch in ihrer Ausführung als Niederdruckpumpe, 
werden immer höhere Anforderungen an einen guten Wirkungsgrad 
gestellt und wenn hierbei auf höchsten Wirkungsgrad bei Änderung 
der Wassermenge gesehen wird, so wird auch, trotz des höheren 
Preises, die Niederdruckpumpe mit regulierbarer Leitschaufel sich 
ihren Platz erobern. 

Eine allgemeine Anordnung der drehbaren Leitschaufel ist in 
Fig. 66 dargestellt. Die Leitschaufeln sind hier drehbar um den 
sog. Leitschaufelbolzen a angeordnet, der zu gleicher Zeit das Ge- 
häuse seillich versteift. Mittels eines kleinen Lenkers b sind die 
Schaufeln zwangläufig mit einem Ring c verbunden , welcher im 
Pumpengehäuee gelagert ist und der durch eine geeignete Vor- 
richtung verstellt werden kann. Jeder Lage dieses Ringes wird 
eine bestimmte Stellung sjimtlicher Leitschaufeln entsprechen, die 
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eine gemiue Montierung vorauBgesetzt, stets alle gleiche Eintritts- 
weiten und gleich große Ablenkungswinkel haben werden. 

Bei einer anderen Anordnung sind die drehbaren Leitschaufeln 
fest mit den Bolzen verbunden, die dann mit Dichtung durch die 
Gehäusewand durchgeführt werden. An den Bolzen sitzen kleine 
Kurbeln, die von einem jetzt außen am Gehäuse gelagerten Ring 
mittels Zwischenlenkem oder Gleitsteinen verstellt werden können. 




Fig. 66. 



Diese Anordnung, in der Ausführung zwar kostspieliger, ist der 
ersteren vorzuziehen, weil der jetzt außen liegende Eeguliermecha- 
nismus leichter zugänglich ist. 

Die Evolvente der Leitsehaufeln wird, wie früher, für die nor- 
male Leistung der Pumpe konstruiert (s. Fig. 42), Dreht sich die 
Leitschaufel, so bewegt sich auch das Evolventenstüek mit, die 
Kntrittsweite und der Ablenkungswinkel werden kleiner, bis zur 
Schlußstellung, wo dieser Winkel annähernd Null wird, also die 
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Evolventenstücke einen Kreis bilden. Die Schlußstellung der Leit- 
schaufel ist in der Fig. 66 punktiert angegeben. Es soll hier noch 
auf Tatel VII verwiesen werden, wo eine solche drehbare Leitschaufel 
eingezeichnet ist, 

Mittels der drehbaren Leitschaufel wird nun bei Änderung der 
Fördermenge in weiten Grenzen ein stoßfreier Eintritt in die Leit- 
schaufel erreicht werden können, da es jetzt möglich ist, für Jede 
Fällung der Pumpe einen für das jeweilige Austrittsdiagramm pas- 
senden Leitradwinkel zu erhalten. Eine kaum nennenswerte Ab- 
weichung dieses Winkels wird zwar vorhanden sein, da ja mit 
kleineren Eintrittsweiten die Evolvente ihren Krümmungsradius 
ändern müßte. 

Bei Verkleinerung der Eintrittsquerschnitte der Leitschaufeln 
wird die für Eeibungs- und Stoßverluste nötige Widerstandshöhe 
zunehmen. Bei der meist gebräuchlichen vorwärts gekrümmten 
Schaufel nimmt die absolute Geschwindigkeit mit abnehmender För- 
dermenge größere Werte an, außerdem wächst mit abnehmender 



Reibung verloren gegangene Höhe angab, der Eeibungs Verlust in 
der Leitschaufel mit abnehmender Fördermenge zunehmen wird. 
Mit abnehmender Schautelweite wird das Verengungsverhältnis durch 
die Schaufel stärken ein größeres werden. Es wird somit nach Gl. 212 
auch die durch den Schaufelstoß verloren gegangene Widerstands- 
höhe mit abnehmender Fördermenge einen größeren Wert annehmen, 
zumal da auch die Geschwindigkeiten zunehmen. 

Die Leitschaufeln vor dem Laufradeintritt verstellbar einzurich- 
ten, läßt sich konstruktiv nicht gut durchführen. Wie schon im 
Kapitel 28 angeführt, werden bei einem genügenden Schaufelspalt hier 
die Verluste bei Änderung der Fördermenge nicht so groß ausfallen. 

30. Die Klassifikation der Zentrifugalpumpen. 

In diesem Kapitel soll gezeigt werden, wie man bei der 
Fabrikation der Zentrifugalpumpen durch Angabe einzelner Kon- 
stanten sofort übersehen kann, ob bei der Ausführung einer neuen 
Pumpe vorhandene Modelle von Leit- und Laufrad benutzt werden 
können. 

Es werde angenommen, daß eine Reihe von Pumpen mit ver- 
schiedenen Förderhöhen und Wassermengen schon ausgeführt worden 
sind, und daß die mit denselben erzielten Versuchsresultate günstige 
waren. Man wird versuchen, soweit es mit einem guten Wirkungs- 
grad vereinbar ist, bei Neuausführung einer Pumpe möglichst die 
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vorhandenen Modelle, besonders diejenigen von Leit- und Laufrad 
zu benutzen. 

Zuerst wird untereucht werden, ob nicht daa ganze Modell 
einer ausgeftihrten Pumpe Verwendung finden kann, was zur Be- 
stimmung der Konstante führt, die im Kapitel 6 mit Charakteristik IL 

Q 
der Pumpe bezeichnet wurde. Nach Gl. 49 war TT^^ . ff ist 

natürlich bei mehrstufigen Pumpen die Förderhöhe für eine Stufe, 
man muß also bei Berechnung der mehrstufigen Pumpen sich sofort 
übei- die Anzahl der zu verwendenden Stufen klar werden. Dieselbe 
Pumpe ist für alle Förderhöhen und Fördermengen brauchbar, für 

welche ■ den Wert der der Pumpe eigenen Charakteristik K 

hat, die eine gemeinsame Konstante für Leit- und Laufrad ist. Vor 
der Bildung des Ausdruckes i/If^ muß erst noch der Koeffizient ij 
angenommen werden. Für Q gebe man die Fördermenge in cbm 
pro Min. an. 

Um sofort die Umdrehungszahl der Pumpe für verschiedene 
Förderhöhen bestimmen zu können, legt man die Umdrehungszahl 
der Pumpe für eine bestimmte Bruttoförderhöhe fest. Die Um- 
drehungszahlen verhalten sich wie die Wurzeln aus den Förder- 
höhen und kann mau also nach Annahme des Koeffizienten i? die 
Umdrehungszahl für beliebige Förderhöhe sofort ermitteln. Es 
empfiehlt sich, die anzugebende Umdrehungszahl auf eine Brutto- 
förderhöhe von TjH^ = 10 zu beziehen. 

Als Bezeichnung der Pumpe gibt man zweckmäßig den äußeren 
Laufraddurchmesser in dem an, so daß z. B. Pumpe Nr, 4,5 an- 
deutet, daß der Laufraddurchmesser 4,5 dem beträgt. 

Wie im Kapitel 15 gezeigt wurde, kann, dasselbe Laufrad 
nach entsprechender Änderung des Leitapparates für verschiedene 
Fördermengen bei gleicher Förderhöhe verwendet werden, so daß 
man für eine ausgeführte Pumpe nur nach Änderung des Leit- 
apparates mehrere Konstanten K anführen kann. Mit der Förder- 
menge ändert sich durch Einfluß des Winkels 6^ und ii„ auch die 
Umfangsgeschwindigkeit, somit die Umdrehungszahl, und wird des- 
wegen für jede neue Zonstante auch die zugehörige Umlaufszahl 
wieder bezogen auf eine Bruttoförderhöhe von tjH^ = 10 angegeben 
werden müssen. 

Bei der Neuausführung einer Pumpe wird für dieselbe die Kon- 
stante K und die Umlaufszahl » für t]H^ ^^ 10 bestimmt. Außerdena 
wird man aber gleich festlegen, in welchen Grenzen der Fördermenge 
das Laufrad nach Änderung des Leitapparates noch zu verwenden 
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ist, was zur Bestimmuug von Q„„ und Q„j„ und damit zur Fest- 
legung von K^^ und E^f„ führt. 

Die größte und kleinste noch mit gutem Wirltungsgrade zu 
fördernde Wassermenge bestimmt man am einfachsten durch Auf- 
zeichnung des Eintritts diagramms, indem bei Annahme eines noch 
brauchbaren Winkels S^ die zugehörige Geschwindigkeit w, und 
hiermit die Fördermenge ermittelt wird. In welchen Grenzen man 
hierbei zweckmäßig den Winkel 6^ wählt, ist abhängig von der 
Größe des Laufrad winkeis ß^. Bei der spat«r folgenden Berechnung 
einer Zentrifugalpumpe soll dies noch näher angcgebeu werden. 

Für ein vorhandenes Laufradprofil berechnete sich die Um- 
fangsgeschwindigkeit M„ nach Gl. 141, oder, wenn man diesen Wert 

fürwg in die Gl, ji -= -^- — ■ einführt, ergibt sich für die jeweilige 

Umlaufszahl pro Min. die Beziehung 



K3_ß 



¥ 






V- 




+(b™)'- 








^)': — 7ÄV~^ • 



SO daß sich Gl. 229 in einfacher Form schreiben 1 



n^~w,^.A+-)/w^^-A^ -^B-rigH^ . . . 232. 

Zur Ermittelung der jeweiligen radialen Eintrittsgeschwindig- 
keit w, muß die Eintrittsfläche F^ bekannt sein , worauf sich dann 

diese Geschwindigkeit aus der Beziehung tP^ = -p- ermittelt. 
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Um für alle Fälle für verschiedene Wassermengen schnell die 
ümlaufszahlen bestimmen zu können, wird man auch die Kon- 
stanten Ä und B sofort nach Berechnung einer neuen Pumpe fest- 
legen und zur Bestimmung von w^ die Eintrittsfläche F, angeben. 
Vielleicht ist es auch angebracht, die Tourenzahl rürÄ'„„ und i^^„, 
bezogen auf ijH^ =^ 10, festzulegen. 

Zur Untersuchung, ob für eine zu entwerfende Pumpe vor- 
handene Modelle oder Teile derselben verwendet werden können, 
bilde man nach Annahme des Koeffizienten ij die Charakteristik 

S — ,— — -. Dann sieht man in einer Tabelle nach, ob schon eine 

VvH„ 
Pumpe mit gleicher Charakteristik ausgeführt worden ist und be- 
stimmt sich, wenn dies der Fall, die Umlaufszahl. Gibt dieselbe 
eine für den Fall annehmbare Größe, so kann direkt das vorhandene 
Modell verwendet werden. 

Oft wird auch die Umlaufszahl vorgeschrieben, wobei man 
dann zugleich mit der Charakteristik sich die Umlaufszahl ftlr 
')H„=10 bestimmt und jetzt zusieht, ob für diesen Zusammen- 
hang von M und K schon Modelle vorhanden sind. Ist dies nicht 
der Fall, so untersuche man, ob nicht vielleicht ein Teil der Modelle 
verwendet werden kann, indem man in den Tabellen die Werte 
von E^^^ und K^^^ betrachtet. 
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3L Schaufelschnitte gewöhnlicher Art 

a) Berechnung und Schaufelung: liir zwei Hochdruck- 
Zentrifugalpumpen. 

In den vorhergehenden Kapiteln war angegeben worden, wie 
für stoßfreies Arbeiten der Zentrifugal pumpe das Eintritts- und Ans- 
trittsdiagramm zu bestimmen ist, wie ferner die Schaufeln an ihrem 
Anfang und Ende als Evolventen auszubilden sind. Im folgenden 
soll nun gezeigt werden, wie die Sehaufelgetäße selbst am vorteil- 
haftesten zu gestalten sind, was nebst der Berechnung der Pumpen 
an einzelnen Schaufelschnitten vorgeführt werden soll. 

Zuerst/ werde der einfache 
Fall angenommen, daß, wie in 
Fig. 67 angegeben, die Eintritts- 
breite b^ parallel znr Achse ist. 
Legt man durch ein solches Lauf- 
rad im Aufriß Ebenen a — a oder 
b — b senkrecht zur Achse, so pro- 
jezieren sich die Schnitte durch die 
Schanfeln im Grundriß alle in 
gleicher Form, die Schaufel selbst 
steht also auf jedem Horizontal- 
abschnitt senkrecht. Nach Konstruktion der Eintritts- und Äustritts- 
evolventen wird sich das Schaufelgetäß sehr einfach herstellen lassen, 
indem man die beiden Evolventen mittels geeigneter Kurve derart 
verbindet, daß das Schautelgefäß eine angemessene Form erhält. 
Dabei ist neben anderen vorher erwähnten Punkten zu berücksich- 
tigen, daß die Schaufelzahl möglichst klein genommen werden soll. 

An einigen Beispielen soll jetzt die Berechnung der Zentri- 
fagalpumpe und die Konstruktion der Schaufeln durchgeführt 
werden, und zwar vorerst an einem Radprofil wie in Fig. 67 an- 
gegeben ist. 




Fig. 67. 
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Beispiel I. Siehe Tafel III. 

Es soll ein Lauf- und Leitrad für eine mehrstufige Hochdruck- 
Zentrifugal pumpe entworfen werden für folgende Verhältnisse 

H^^20m Q = 2,0 cbm pro Min. 

Der hydraulische Wirkungsgrad — werde mit 0,76 angenom- 
men, so daß also 7)H^^2G,6Q ist. 

In der Sekunde sind zu fördern: Q=--;^- =0,0333 cbm. 

Die Spaltwassermenge werde mit 5 "/^ der zu fördernden Wasser- 
menge angenommen, so daß sich die zur Berechnung des Laufrades 
nötige Fördermenge ergibt zu: 

Q'^ 0,035 cbm. 

Das Laufrad. Der Saugrohrdurchmesser Z>, wurde mit 0,15m 
angenommen. Die Nabe des Lautrades habe einen Durchmesser 
(i„ = 0,08 m, BO daß die freie Flache F/ vor dem Laufradeintritt 
die Größe hat 

FJ = (Z),^ — dj -^ ^ 0,012644 qm 
und somit die Geschwindigkeit w/ in dieser Fläche 



Es sei der äußere Laufraddurchmesser 2)^"=^0,3m und der äußere 
Laufradwinkel ß^" = 155". 

Die Schaufelzahl werde mit z^=10 angenommen. 

Nach Gl, 168 bestimmt sich der Erzeugungskreisdurchmesser 

d„ für die Evolvente am Laufradaustritt zu 

d^ = £>„" ■ sin ß^" = 0,127 m 

und nach Gl. 169 die Schaufelweite 

I DJ- TT- sin ß„'- 
«„ + «„ = — s L«_ ^ 0,04 m. 

Die Schaufelstärke s^ betrage 0,004 m, mithin die Sehaufelweite 
a^^ 0,036 m. 

Der der Berechnung der Umfangsgeschwindigkeit zugrunde 
zu legende äußere Lau frad durch m es se r D^" kann jetzt nach Gl. 172 
rechnerisch bestimmt werden 

D^^V DZ-fa/^-Ta^-D^^cäsJ^ = 0,2675 m 

DigitizedOyGOÜglC 
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Derselbe Wert wurde auch graphisch ermittelt, indem an dem Er- 
zeugTingBkreis eine Tangente gezogen und vom Schnittpunkt der- 
selben mit der Peripherie des Kreises mit dem Durchmesser D^" das 

Stück —^ abgetragen wurde. 

Der zur Berechnung nötige Laufradwinkel in D^ ergibt sich 
nach Gl. 170 

sin ^„^^-^"A! = 0,475, 
also ß^=lbl^ 40'. 

Bei Annahme der Laufradhöhe ö„ = 
Austrittstläche im Durchmesser D^ zu 

F^ = 0,01 265 qm 
und die durch die Schaufelstfirken verengte Austrittsfläche aus der 
Beziehung 



■ 0,016m bestimmt sich die 



F = F' ;3— = 

«o + Sfl 



^0,01138 qm. 



femer die relative Austrittsgesch windigkeit v^ in dieser Fläche 



Der innere Laufrad durchmesser D^ wurde zu 0,185 m festgelegt. 
Bei der Annahme ß^ = d^ also w^ = v^ bestimmt sich die Umfangs- 
geschwindigkeit w^ nach Gl. 136, die lautete 



..4-r(l:n 








V 


1 


•w». 


l/ 


[..4-i(#:)l| 


-i(^!)' 



(136) 



w„=22,66m und w^ = m„--^ = 15,68m. 
Die Umlaufszahl ergibt sich aus der bekannten Beziehung 

M = -"- — = 1611 '^ 1600. 
Zur Konstruktion des Austrittsdiagrammes bestimme man die 
iße - — ^, worauf sich dann ohne Antragen des Winkels ß^ das 
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Die SchaufelBchaitte mit Bectmungsbeispteler 



Diagramm nach dem angegebenen Verfahren aufzeichnen läßt. 
Fig. 68 zeigt das so gefundene Austritts diagramm. Änf graphischem 
oder rechnerischem Wege ergibt sich die absolute und die relative 
Austrittsges ch win digkeit 

tc„ = 17,2m r„ = 6,5m. 

Den Leitradwinkel 6^ bestimmt man am zweckmäßigsten aus der 
Beziehung sin5„^-— , woraus sich ergab 5^=10" 20'. 




= 10 die Größe 



Die Schaufelteilung im Durchmesser JJ^ hat bei 2 

(„ = —aiL = 0,0841m. 
z 

Die radiale Eintrittsgeschwindigkeit vor dem Laufradeintritt hatte 

sich ergeben zu w'^=2,7ß, lerner die Umfangsgeschwindigkeit 

im Durchmesser D^ zu m^^ 15,68 m. 

Die Teilung t^ bestimmt sich zu 



t- 



D^7 



- 0,0581 n 



Mit den angegebenen Größen läßt sich das Eintrittsdiagramm 
und die Größe o^ -|- s, graphisch sehr einfach nach dem auf Seite 55 
angegebenen Verfahren ermitteln. Die Konstraktion ist in dem 
Eintrittsdiagramm (s. Fig. 69) angegeben und bedarf wohl keiner 
weiteren Erklärung mehr. Es wurde so ermittelt 

w^ = 3,35 m w^ = V, = 8,52 m a^^ 0,019 m s^ = 0,004 m 
= ^„ = 23" 10' 




Zur Kontrolle über die graphische Ermittelung bestimme man 
noch den Wert fürw, aus der Beziehung w^^wj ■ -- , woraus 

sich ergab w^ = 3,345 m. 
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Schaufelachnitte gawöhaliclier Art. 125 

Der Erzeugangskreisdurchmesser für die Eintritts evolvent« be- 
stimmt sich entweder aus Gl. 162 oder einfacher aus (Gl. 160) 

j__ii±£J:^ = 0,0732 m 

Die Eintrittshöhe \ im inneren Laufraddurchmesser i>, hat 

die Größe 

^. = ~T^-— ^- -,= 0,0218m. 

Nachdem so auch für den Laufradeintritt alle Größen fest- 
gelegt sind, wurden nach dem im Kapitel 17 angegebenen Ver- 
fahren die Evolventen für den Ein- und Austritt aufgezeichnet. Die 
beiden Evolventen werden durch eine für die Gestaltung des Schaufel- 
gefäßes günstige Kurve verbunden, was man am zweckmäßigsten 
erreicht, wenn mittels Pauspapier die Eintrittsevolvente gegen die 
Austrittsevolvente so lange verschoben wird, bis die Verbindungs- 
kurve günstig erscheint. 

Bei der Bestimmung des Laufrad profus muß im äußeren Durch- 
messer D„ die Höhe 6^^0,01 6 m und im inneren Durchmesser D, 
die Höhe ii,=^ 0,0218 m eingehalten werden. 

Der Krümmer beim Laufradeintritt ist so zu gestalten, daß 
jeder Querschnitt desselben die Größe der Fläche Fj hat, damit 
nicht innerhalb des Krümmers eine Verzögerung oder Beschleuni- 
gung stattfinden kann. 

Das Leitrad. Der Durchmesser d, des E^zeugungskreises für 
die Evolvente der Leitrad schau fei bestimmt sich nach Gl. 174 

Es war ermittelt worden 

ö„ = 0,267Öm und .5„ = 10" 20', 

woraus sich ergibt 

d, = 0,0478 m. 

Nach Annahme einer Schaufelzahl z,^ 8 bestimmt sich die 
Größe aj-{-s, aus Gl. 176 zu 

a,4-s, = -^ = 0,0188 m. 

Es werde die Schaufelstärke zu «, = 0,004 m angenommen, so 
ergibt sich für die Schaufelweite a, = 0,148 m. 

Die Größe o, + Sj kann auch noch aus Gl. 176 ermittelt 

werden, die da lautete a, + s, = -, — , worin nach Gl. 173 
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Die Scbaufelscbnitte mit Bechnungabeispielen. 



u>g = w^ -j^^ — ■ war. Die vom Laufrad gehobene WasserraeTige Q' 

wird zwar vor dem Eintritt in das Leitrad um den Betrag der Spaltwasser- 
menge abnehmen. Bei der Annahme, daß die Geschwindigkeit im 
Spalt in einer Evolventenbahn verläuft, wird proportional derWasser- 
menge auch die Geschwindigkeit w^' abnehmen, so daß das 

Wassermenge 

Verhältnis -p. -, 1 — f- — konstant bleibt. Man braucht also 

(j escnwi n d igkeit 
nicht erst die um die Spaltwassermenge verminderte Fördermenge 
und die dazu gehörige Geschwindigkeit In Rechnung zu ziehen, 
sondern kann in Gl, 177 die für die Berechnung des Laufrades 
angenommene Wassermenge Q' und die entsprechende Geschwindig- 
keit MT^' einsetzen. 

Die weitere Ausbildung der Leitradkanäle richtet sich nach 
der Fonn des dieselben umgebenden Gehäuses. Hat dasselbe eine 
Spiralform, so wird man den äußeren Teil der Leitschaufel eine 
Richtung geben, die sich möglichst der Evolvente des Gehäuses an- 
sehließt. Sitzt der Leitapparat zentrisch in einem runden Gehäuse 
nach Art der Fig. 7 , so wird man das Wasser vorteilhaft radial 
aus den Schaufeln austreten lassen. Wird, wie es bei mehrstufigen 
Hochdruck-Zentrifngalpumpen der Fall ist, das Wasser nach dem Aus- 
tritt aus den Leitschaufeln durch einen Umffihrungskanal geleitet, 
so läßt man die Schaufeln in diesem Kanal in Richtung des aus 
den Leitschaufeln austretenden Wasserstrahles beginnen und gegen 
den Eintritt in das nächste Laufrad hin in Richtung der absola- 
ten Eintrittsgeschwindigkeit endigen. 

Es wird sich nun empfehlen, über die angestellte Berech- 
nung der Diagramme eine Kontrolle auszuüben, indem man 
untersucht, ob die ermittelten Geschwind igkeitsgröQen die Gl, 221 
erfüllen, welche lautete 

"^ •'^27~23"'"2p~27~'~"2^~27" 
Da ße^&g, mithin v^^w^ angenommen wurde, so ist 

Für die ermittelten Geschwindigkeiten bestimmte sich 
»7if„=26,62, 
während die der Rechnung zugrande gelegte Bruttoförderhöhe 
26,66 betrug. In Anbetracht, daß die vorliegende Rechnung mit 
dem Rechenschieber durchgeführt wurde, ist dieses Resultat der 
Genauigkeit ein gutes zu nennen. 
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Schaufelschuitte gewohnliclier Art. 127 

Eine weitere Probe der Rechnung, femer eine Untersucliimg 
über das Verhalten der Förderhöhe bei Abdrosselung; der Pumpe 
kann man mit Gl. 22b machen, die da lautete 



-'SP.^tgß, F, ^c^_^,^.c^ 



Die Werte der Konstanten ermittelten sich zu 
C,^27,& Cj = — 0,27. 

Es war für die normale Fördermenge v^ = 3,08 m, also 
r]H= 26,668, 
was auch annähernd mit dem verlangten Wert übereinstimmt. 

Die Eonstante Cj hat nur einen kleinen negativen Wert, so 
daß für gleichen Koeffizienten ij die Förderhöhe mit abnehmender 
Wassermenge nur noch sehr wenig zunehmen wird. Berücksichtigt 
man aber, daß voraussichtlich der Koeffizient t/ bei Abdrosselung 
zunimmt, so würde schon bei wenig verringerter Wassermenge die 
verlangte Förderhöhe nicht mehr erreicht werden können. Diese 
Schaufelung wird vielleicht für eine Pumpe, die oft kleinere 
Wassermengen zu liefern hat, nicht gut brauchbar sein, es sei denn, 
daß die Druckleitung eine beträchtliche Länge hat. Ein bestimmter 
Bruchteil von H^ ist zur Überwindung der Reibungsverluste in 
dieser Leitung nötig, und diese Reibungshöhe wird annähernd mit 
dem Quadrate der Rohrgeschwindigkeit abnehmen, so daß also bei 
kleinerer Fördermenge ein kleineres B"„ zu setzen ist. So kann 
es vorkommen, daß bei einer längeren Leitung die Größe )jH„ in 
bestimmten Grenzen der Fördennenge gleiche Größe hat, indem bei 
kleineren Wassermengen )j zwar zu- II„ dagegen abnimmt. 

Es sei hier noch darauf aufmerksam gemacht, daß die Ab- 
nahme der Nettoförderhöhe H^ bei abnehmender Wassemienge be- 
dingt durch eine längere Rohrleitung bei der Wahl der Pumpe 
nicht außer Acht zu lassen ist. Man muß wohl überlegen, daß 
eine zu sehr bei Abdrosselung der Pampe vergrößerte Förderhöhe 
nutzlos den Kraft verbrauch der Pumpe erhöht, die Druckhöhe, die über 
dem Ob er Wasser Spiegel steht, kommt dem Interessenten nicht zugute. 

Nachdem auf die angedeutete Weise die ausgeführte Rechnung 
auf ihre Genauigkeit geprüft worden ist, wird man jetzt zur Klassi- 
fikation der Pumpe die verschiedenen Konstanten festlegen. Es er- 
mittelte sich die für Lauf- und Leitrad gemeinsame Konstante 

Ä = --^=- = 0,388, 

und die Umlaufszahl, bezogen auf )jH„=10, zu «=990. 
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\28 ^'^ SchaaielachDitte mit Becbnnngsbeispielen. 

Berücksichtigt man noch den äußeren Laufraddurchmesser 
Z>„ = 0,3m, 
so ist die Pampe durch folgende Größen festgelegt 

Hochdruckpumpe No. 3,0 £ = 0,388 m = 990. 

Das vorliegende Pumpenmodell mit Verwendung des Leit- und 
Laufrades ist also für alle die Falle sofort brauchbar, für welche 
die Charakteristik E die Größe 0,388 hat. 

Durch Aufzeichnen der entsprechenden Diagramme ergab sich, 
daß ohne größere Beeinträchtigung des hydraulischen Wirkungs- 
grades nach Änderung des Leitapparates mit demselben Laufrad 
im Maximum eine miuutliche Wassermenge von 2,5 cbm pro Minute, 
im Minimum eine solche von 1,5 cbm gefördert werden kann, 
so daß sich bei gleicher Größe des Koeffizienten ij ergibt 
E^^ = 0,485 £„(„ = 0,291. 

Um die Umlaufszahl für beliebiges K bestimmen zu können, 
ermittele man nach Gl, 230 und 231 die Konstanten A und B, die 
für das Beispiel die Werte ergaben 

J, = — 6,08 5=9770. 

Die Tourenzahl für eine beliebige Fördermenge und Förderhöhe 
ermittelt sich sodann nach Gl. 232, welche lautete 



Zur Bestimmung der Geschwindigkeit w^ muß man noch die 
Größe der Eintrittstläche F^ angeben, sodann bestimmt sich w^ aus 



neten Pumpe wird man jetzt schreiben, 
Hochdruckpumpe No. 3,0 K =^ 0,388 n = 990 

ä:^___^ = 0,485 -K^fn^ 0,291 

j; = 0,01043 4 = — 6,08 B=9770. 

Die Konstante Ä hat einen ziemlich kleinen Wert, so daß sich 
die Umlaufszahl bei verschiedenen Geschwindigkeiten w^ nur wenig 
ändert. Bei dem folgenden Beispiel nimmt diese Konstante einen 
größeren Wert an und es hat dann die Wassermenge nicht unwesent- 
lichen Einfluß auf die Umlaufszahl. 

Bei der soeben für Beispiel I ermittelten Schaufelung ergab sich, 
daß bei Abdrosselung, ako Verringerung der Fördermenge, die Förder- 
höhe voraussichtlich abnehmen wird. Es fragt sich nun, wie er- 
hält man durch andere Annahme der Schaufelung eine Gewähr dafür, 
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SchaufelBclmitta gewOlmlicher Art. 129 

daß die Pumpe bei AbdrosBelung für jede Fördennenge mindestens 
den normalen Druck noch hält. 

Im Kapitel 28 war hierüber schon einiges gesprochen worden. 
Es soll hier auf einen Punkt noch einmal besonders aufmerksam 
gemacht werden, der die Wahl der Größe des äußeren und inneren 
Durchmessers betrifft. Damit *} H^ mit abnehmender Fördermenge 
größer wird, mußte in Gl 225 das zweite Glied der rechten Seite 
negativ sein. Je größer dieser negative Wert, um so größer der 

Ausdruck -^ —. Man wird also versuchen, das Glied -^ — 

9 S 

möglichst groß zu macheti, was man einerseits durch Annahme 
eines großen Winkels ß^ und d^, femer aber auch durch zweck- 
mäßige Annahme des inneren und äußeren Laufraddurchmessers 

erreicht. Setzt man u^ = u^ — ', so kann man auch für Gl. 226 

achreiben 



-©']■ 



um so größer die Kon- 
stante Cj, um so höher wird die Pumpe bei Abdrosselung fördern. 

Verkleinert man den inneren Laufraddurchmesser bei dem 
vorhin angegebenen Laufradprofil, so kann die Eintrittslinie 6^ nicht 
mehr parallel zur Achse, sondern muß als eine Kurve in dem Lauf- 
radkrlimmer angenommen werden. Wie bei dieser Annahme die 
Schaufelfläche zu bestimmen ist, wird im folgenden Kapitel näher 
angegeben werden. 

D 

Ein weiteres Mittel zur Verkleinerung des Verhältnisses -^ ist 

die Vergrößerung des äußeren Durchmessers D^. Um zu zeigen, 
welchen Einfluß die Vergrößerung desselben auf die einzelnen 
Eechnungsgrößen hat, soll jetzt noch eine zweite Schaufelung durch- 
geführt werden, indem für dasselbe Beispiel der äußere Laufrad- 
durchmesser i)^''^0|35 m angenommen wird. 

Beispiel II (s. Taf. IV)- 

Der äußere Laufraddurchmesser sei D^' = 0,35 m. Das Lautrad- 
profil am Eintritt soll das gleiche sein wie für Beispiel I, so daß also 
i>, = 0,150 m f/ = 0,01 2644 qm w/=2,76 m D,^0,184 m. 

Die Anzahl der Lanfradschaufeln sei jetzt z = 9. Bei der 
ersten Schaufelung konnte man die Schaufelzahl ' nicht kleiner als 
10 annehmen, da sonst kein Anschluß der Eintritts- mit der Aus- 
trittsevolvente mehr zu erreichen war. Bei dem größeren äußeren 

Neumnnn, Zentritugalpuinpen. 9 
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130 ^'^ SchttufelBcluiitte mit Kechnungabeispieleii. 

DurchmesBer konnte wegen der entsprechend ' größer ausfallenden 
Differenz fl„ — 1>, die Schanfelweite größer gewählt werden und 
somit die Schaufelzahl verringert werden. 

An dieser Stelle sei noch darauf hingewiesen, daß der noch 
mögliche Anschluß der Eintritts- mit der Austrittsevolvente die 
kleinste Schaufelzahl bestimmt. Im Kapitel 2i war angegeben 
worden, wie zweckmäßig die Wahl einer geringen Schaufelzahl ist. 

Bei der Schaufelung mit größerem Laufraddurcbmesser werden 
zwar die Schaufelkanäle etwas länger werden, bei der geringeren 
Schaufelzahl fallen aber die Schaufel weiten größer aus, so daß sich 
die hydraulischen Verluste für beide Schaufelungen voraussichtlich 
annähernd gleich einstellen werden. Es wurde aus diesem Grunde 

wie früher der hydraulische Wirkungsgrad —=^0,75 angenommen, 
so daß sich wieder ergibt ij fl"^ = 26,66. 

Der äußere Laufradwinkel im Durchmesser D^' habe die 
Größe ^„"^=150° Es bestimmt sich sodann 

d„ = 0,148 m und a„ + s„ = 0,0517 m, 

mithin die Schaufelweite a^^ 0,0477 m und die Schaufelstärke 
s = 0,004 m. 

Nach Gl, 172 oder graphisch ermittelt sich der der Berechnung 
zugrunde zu legende äußere Laufraddurchmesser D^ ^ 0,308 m und 
der Laufradwinkel in diesem Durchmesser (5^,= 151'*20'. 

Die Laufradhöhe b^ werde jetat angenommen mit b^^ 0,012 m, 
so daß sich ergibt 

^■„ = 0,01072 qm und ))^=3,26 m. 

Bei der Annahme ß^^d^ bestimmt sich nach Gl. 136 die Um- 
fangsgeschwindigkeit zu 

«„=21,84 m und «^=13,11 m. 

Die Umlaufszahl pro Minute beträgt jetzt w^l350. Für den 
Inneren Laufraddurchmesser D^ ist die Teilung f^^ 0,0646 m. 

Nach bekannter Konstruktion ermittelte sich graphisch 
a. + S, = 0,0286m a,= 0,0245m s, = 0,004m ^^ = d, = 26"l5' 
Mi,= 3,21 m w, = i.,= 7,31 m. 

Der Durchmesser des Erzeugungskreises für die Eintrittsevolvente 
ergab (i, = 0,0814 m. 

Die durch die Schaufeln verengte Eintrittsfläche bestimmte 
sich zu J', = 0,01086 qm. 
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Schautelachnitte gewöhnlicher Art. 



Im Austritts diagramra ermittelte sich die relative uod die 
absolute Austrittagesehwindigkeit zu 



In Fig. 70 und 71 ist das Austritts- bzw. Eintrittsdiagramm 
für die gefundenen Größen dargestellt. 



Fig. 70. 

Für den Leitapparat ergibt sich der Durchmesser des Er- 
zeagungskreises if,^ 0,062 m und bei der Annahme einer Leit- 
echaufelzabl von a, ^ 8 die Schaufelweite a, '^ 0,0205 m und die 

Schaufelstärke s,^ 0,004 m. 




Fig. 71. 



Nach bekanntem Verfahren wurden die Evolventen verzeichnet 
und dann die Schaufelkanäle ausgebildet. (Siehe Tafel IV.) 

Es soll nun Jetzt wieder untersucht werden, wie sich bei dieser 
Schaulelung die Druckhöhen bei verminderter Fördermenge einstellen 
werden. Gl. 228 schreibt sich nach Bestimmung der Konstanten Cj 
und Cj. 

)?H;,^31,2 — f^-1,389. 



3,26 m, wofür sich er- 
für die Berechnung 



Für die normale Fördermenge war v 
gibt )jH„ = 22,685 gegenüber 26,666, 
angenommen wurde. 

In Fig. 72 sind die tbeoretischen Druckkurven eingezeichnet, 
wie sich dieselben für das angeführte Beispiel bei der Schaufelung I 
und II ergeben. Als Abszissen sind die Fördermengen, als Or- 
dinaten die Brutto-Druckhöhen ?;if„ aufgetragen. Man sieht, daß 
der etwas größere Laufraddurchraesser für Schaufelung II immerhin 
wesentlich zur Vergrößerung der Druekhöhe beiträgt. 
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Die Scfaauielaclmitte mit Rechnoni^abeiepieleii. 



Es möge nochmalB darauf hingewiesen werden, daß die in 
Fig. 72 verzeichneten Druckkurven in Wirklichkeit einen anderen 
Verlauf zeigen werden, indem die Drucke bei geringerer Wasser- 
menge größere Werte an- 
nehmen. Trotzdem ist 
aber die Darstellung der 
beiden Drnkkurven in- 
sofern von Interesse, als 
sie ein klares Bild gibt 
von dem Einfluß der ver- 
schiedenen Annahmen 
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des Verhältnisses 



auf 



die Förderhöhe. 

Die Charakteristik der 
Pumpe mitSchaufelungll 
ergibt sich wie früher 
zu Ä = 0,388, die Um- 
ite«™*^rf«.^*'™ lanfszahl bezogen auf 

jj-ff^^lO, berechnet sich 
^' jetzt zu n = 827, so daß 

man als Kennzeichen für die Pumpe schreiben kann: 
Hochdruckpumpe Nr. 3,5 Ä = 0,388 n = 827. 
Es wurde wie früher festgelegt 

K^^ = 0,485 und Ä„..„ = 0,291. 

Die Konstante A und B ermittelt sich zu 

^= — 31,0 S = ö980. 

Die zur Berechnung von w^ nötige Eintrittsfläche hatte die Größe 

*', = 0,01086 qra, so daß man zur genauen Klassifikation der Pumpe 

Jetzt schreiben kann 

Hochdruckpumpe Nr. 3,5 K ^ 0,388 b == 827 
^m^ = 0,485 Ä„i„ = 0,291 
jr =0,01086 4^ — 31 B = 6980. 
Die für verschiedene Pampen ermittelten Werte wird man zweck- 
mäßig in einer Tabelle zusammenstellen. 

Für Beispiel II hat die Konstante A schon einen größeren Wert, 
es berechnet sich nach Gl. 232 die Umlaofszahl für 



^«, 



= 0,486 entspr. «-^^2,41 m 
= 0,291 entspr. w^=4,02 m 



= 1328 
= 1377, 
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Sohaufelschnitte gewöhnlicher Art. 133 

während die Umlaufszahl für K = 0,388, wofür das Leit- und Laut- 
rad der Pumpe ausgeführt war, m=1350 betrug. In Fig. 71 sind 
die Eintrittsdiagramme für ^„„j. und jK„,„ mit Angabe der Ge- 
schwindigkeiten eingezeichnet. 



b) Berechnung; und Schaufelung einer Niederdruck- 
Zentrifugalpumpe. 

Es soll die Schaufelung für Lauf- und Leitrad einer Nieder- 
druckpumpe entworfen werden für folgende Verhältnisse: 
Q = 18 cbm pro Minute ir„ = 8,0 m. 

Der hydraulische Wirkungsrad - werde mit 0,8 angenommen, so 

V 
daß sich ergibt t] H^ = 10. 

In der Sekunde sind zu fördern Q = 0,3 cbm. 

Die Spaltwassermenge werde mit G^j^ der Fördermenge an- 
genommen, so daß sich die der Berechnung des Laufrades zugrunde 
zu legende Fördermenge ergibt zu 

Q' = 0,3 + 0,018 = 0,318 cbm. 

Das Laufrad. Der Saugrohrdurchmesser wurde mit I>,=0,36m 
angenommen. Bei einem Nabendurchmesser von i„ = 0,l m ergibt 
sich sodann die freie Saugrohrfläche vor dem Eintritt in das Laufrad 
zu Fj ^ 0,093 938 und somit die Saugrohrgeschwindigkeit an dieser 
Stelle Mi/=3,39 m. 

Ferner sei der äußere Laufraddurchmesser 2>/^ 0,75 m, der 
LauJradwinkel In demselben ^„"^155" und die Anzahl der Lauf- 
radschaufeln 2=12. Nach Gl. 168 bestimmt sich der Erzeugungs- 
kreis für die äußere Evolvente d^^ 0,316 m und bei Annahme 
einer Schaufelstärke s=^ 0,005 m nach Gl. 169 die Schautelweite 
n^ = 0,0778 m. 

Der der Berechnung zugrunde zu legende äußere Laufrad- 
durchmesser ergibt nach Gl. 172 D^^0,68 m, ferner die Teilung 
in diesem Durehmesser („^0,178 m. 

Den Lautradwinkel für diesen Durchmesser erhält man nach 
GL 170. Es ist /?„=152''l0'. 

Bei Niederdruck-Zentritugalpumpen werden die Reibungsver- 
luste geringer ausfallen als bei den Hochdruck - Zentrifugalpumpen, 
da bei ersteren kleinere Geschwindigkeiten und größere Kanal- 
querschnitte vorhanden sind. Um einen Leitapparat vor dem Laut- 
radeintritt in Fortfall zu bringen, nehme man ^^^90", also die 
absolute Eintrittsgeschwindigkeit w, senkrecht m, an. 
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Die Schaufelachnitte mit ReclmungB'beiBpielen. 



Bei dieser AnDahme gestaltet sich die Berechnung der Umfangs- 
geschwindigkeit bedeutend einfacher, dieselbe kann jetzt bei An- 
nahme von v^ nach Gl. 58 oder bei Annahme von 8^ nach Gl. 63 
ausgefährt werden. Zur schnellen Bestimmung der Umfangs- 
geschwindigkeit und der radialen Äustrittsgesch windigkeit kann 
man sich auch der auf Tafel I verzeichneten x und ^-Kurven bedienen, 
wovon im vorliegenden Falle Gebrauch gemacht wurde. 

Der Leitradwinkel werde angenommen mit ^^ = 25**, 

Für d^^as" und /S^^IÖS^IO' ergibt sich aus den x-Kurven 
x=l,37, mithin «„ = >; V»;sÄ^=13,58 m. 

Hiernach bestimmt sich die Umlaufszahl pro Minute zu n = 380. 

Für .5,^25'* ergibt sich aus der A-Kurve (s. Tafel I) i^O,ll, 
mithin nach Gl. 104 

^ ^'^IilllK^sas m 

nach Gl. 167 ist dann 

i,/=3,17 m 
und die Laufradhöhe h^ nach Gl. 158 

^, = 0,047 m. 
Die durch die Schaufel stärken verengte Austrittsfläche ist 

J"^^ 0,0942 qm. 
Zur Konstruktion des Austrittsdiagrammes bestimme man noch 



die Größe - 



-1,22, worauf dann nach dem auf Seite 41 



wieder gegebenen Verfahren das Austrittsdiagramra aufgezeichnet 
werden kann. (S, Fig. 73.) 




ii„ -K,.V^gffn-i3,ie— 



Fig. 73. 

Graphisch oder analytisch ermittelte sich die relative und ab- 
solute Austrittsgeschwindigkeit 

);„=7,18 m hi„=7,96. 

Der innere Laufrad durch messer wurde mit 0^^0,42 m an- 
genommen. Bei 2=12 bestimmt sich die Teilung (^ = 0,11 m. 

Die Umfangsgeschwindigkeit in diesem Durchmesser hat die 
Größe M^^8,4 m. 
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Die Saugrohrgeschwindigkeit vor dem Laufradeintritt hatte sich 
ergeben zu w/^S.Sfl m. 

Mit den angegebenen Größen m^, wJ und t^ läßt sich das 
Eintrittsdiagramm (s. Tafel V) leicht nach bekanntem Verfahren 
aufzeichnen und die Größe a^-\- s^ graphisch ermitteln. Es wurde 
so gefunden 

a =0,04 m s, = 0,005m w.^S.Sa m. 




Der Durchmesser des Erzeogungskreises der Eintrittsevolvente 
ist dann (Jj^0,172 m. Die Höhe h^ am Laufradeintritt ergab 



ferner die durch die Schaufelstärken verengte Eintrittsfläche 
J-^^. 0,0835 qm. 

Nachdem so alle Eechnungsgrößen für den Eintritt und Aus- 
tritt festgelegt sind, werden die Evolventen aufgezeichnet und die 
Schaufelkanäle ausgebildet (siehe Tafel V). Beim Aufzeichnen des 
Laufradprofiles ist wieder darauf zu achten, daß im äußeren Durch- 
messer D^ die Laufradhöhe i<„=^ 0,047 m und im inneren Durch- 
messer D^ die Laufradhöhe (1^ = 0,071 m eingehalten wird. Femer 
ist der Krümmer vor dem Eintritt in die Schaufel so auszubilden, 
daß jeder Querschnitt desselben die Größe J'/ = 0,09 3938 qm hat. 

Der Leitapparat. Für den Leitapparat wurden die Schaufel- 
zahl 2,^14 angenommen. Der Durchmesser des Erzeugungskreises 
bestimmt sich nach Gl. 174 zu 

d,^ 0,288 m, 
und aus Gl. 1 75 bei Annahme einer Schaufelstärke von ij ^ 0,006 m. 
Die Sehanfelweite a, ^0,0586 m- 

Auf Tafel V ist die weitere Ausbildung der S c haufei k au äle des 
Leitrades zu ersehen. 

Kraftverbrauch. Für die Pumpe wurde ein Gesamtnutz- 
effekt von 75"/^ angenommen, so daß sich der Kraft verbrauch in PS. 
nach GL 192 bestimmt zu W-=42.7PS. 
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Zur Kontrolle über die Eichtigkeit der angestellten Rechnung 
wird man jetzt wieder untersuchen, ob die ermittelten Geschwindig- 
keitsgrößen Gl. 221 erfüllen, ferner wird man, um einigermaßen 
eine Kontrolle zu baben, wie bei Abdrosselung sich die Druckhöben 
einstellen werden, tfir Gl, 228 die Konstanten C^ und C^ bestimmen. 

Ans der Eecbnung ergab sich 

Cj = 11,67 Cj = — 0,494, 
so daß sich Gl. 228 schreibt »?Ji;,= 11,67 —r,- 0,494. 

Für die normale Fördermenge war r,. = 3,38, wofür sich er- 
gibt jjJf^^lO.O, was genau mit dem angenommenen Werte 
tibereinstimmt. Aus der Größe der Konstanten C^ ist zu ersehen, 
daß die Förderhöhe bei Abdrosselang voraussichtlich nicht unter 
den Wert der normalen Förderhöhe heruntergehen wird. 

Es sei noch bemerkt, daß die vorliegende Berechnung der 
Pumpe mit Hilfe der x- und A-Kurven ohne Benutzung der Tafeln 
der Kreisfunktionen durchgeführt wurde. 

Q 
Zur Klassifikation wird man die Charakteristik K = , 

VÄ 
bilden, ferner die Umlaufszahl bezogen auf »;fl„=10,0 festlegen. 
Als größte, noch mit gutem Nutzeffekt von der Pumpe zu 
fördernde Wassermenge wurde nach Aufzeichnen der Diagramme 
(s. Fig. 74) eine solche von 22 cbm pro Minute und als kleinste 
eine Wassermenge von 13 cbm ermittelt. Es ergibt sich dann 
Äj^^^6,96 und Ä^j^^4,18. Die Diagramme hierfür sind in der 
Figur eingezeichnet. Aus Gl. 230 und 231 ergaben sich für die 
Konstanten A und B die Werte -4 = — 6,77, 5=1276. 

Zur genauen Klassifikation der Pumpe wird man jetzt schreiben 
Niederdruekpampe Nr. 7,6 Ä=5,7 «=380 
Ä„^=6,96 Ä„i„ = 4,18 



32. Die gchaufelschnitte mit Abwickelung der Schaufelenden 

aul den Kegelmänteln. 

a) Allgemeines. 

Im allgemeinen wird das Gewicht einer Zentrifugalpumpe ab- 
hängig sein von der Größe -des äußeren Durchmessers und wird 
man, um einerseits an Gewicht zu sparen, andererseits, um die 
Umlaufszahl zu erhöhen, versuchen, den äußeren Durchmesser des 
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Fig. 75. 



Laufrades möglichst klein zu halten. Hierauf ist besonders bei 
Niederdruck-Zentrifugalpumpen zu achten, die ja bei größeren Lauf- 
rad durc hm essem schon ganz ansehnliche Gewichte aufweisen. 

Verfolgt man die Entwickelung des dem Zentrifugal pumpen bau 
SO nahe verwandten Wasserturbinenbaues, so erkennt man dort das 
Bestreben, um einerseil« hohe Tourenzahlen zu erreichen, anderer- 
seits aber auch um mit kleineren Gewichten die Turbinen billiger 
herstellen zu können, den äußeren Laufraddurchmesser immer mehr 
und mehr zu verkleinem. Das Laufrad einer Pranzisturbine hatte 
zur Zeit seiner Entstehung ein Profil wie das in Fig. 75 dargestellte 
Laufrad der Niederdruck- Zentrifugalpumpe. Während der äußere 
Durchmesser dort 0,76 m beträgt, so würde man denselben heute 
auf den Durchmesser des Saugrohres, also auf 0,36 m reduzieren, 
wodurch natürlich die Umdrehungszahl erhöht und das Gewicht 
ganz wesentlich verringert wird. 

Wenn auch die Verhältnisse bei der Zentrifugalpurape etwas 
anders liegen, so wird doch namentlich die Niederdrnck-Zentrifngal- 
pumpe eine ähnliche Entwickelung 
noch durchmachen. Auch hier wird 
man versuchen , einerseits zur Er- 
höhung der Umlaufszahl, anderer- 
seits zur Verminderung des Gewich- 
tes den äußeren Laufraddurchmesser 
möglichst klein zu machen. Um die 
wohl meist verlangte Bedingung zu 
erfüllen, daß die Pumpe bei Abdros- 
selung die normale Förderhöhe noch 
erreicht, muß bei den Zentrifugal- 

D 
pumpen das Verhältnis y^ stets > 1 

angenommen werden, was bei der 
Wasserturbine nicht Bedingung ist. 

Man wird versuchen, den inneren 
Laufraddurchmesser D^ so klein als 
möglich zu wählen, bei welcher Vor- 
aussetzung die bei den im vorigen 
Kapitel angeführten drei Beispielen 
gemachte Annahme, daß die Ein- 
triltshöhe (*, parallel der Achse ist, fallen gelassen werden muß. 

Wie schon im vorhergehenden kurz erwähnt, muß zur Ver- 
kleinerung des inneren Laufraddurchmessers D, die Laufrad eintritts- 
fläche innerhalb des Krümmers am Lanfradprofil angenommen 
werden, so daß jetzt die Eintrittslinie 6, sich als eine Kurve irgend- 




Fig. 76, 
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welcher Art darstellt, die kurz mit Eintrittsbogen bezeichnet werden 
soll. Im Schwerpunkt dieses Eintrittsbogens liegt der mittlere innere 
Laufrad du rchmesser D^. Dieser Durehmesser und die Länge des 
Eintrittsbogens h^ muß so gewählt werden, daß die Gleichung 
D^nb^=^F^' erfüllt wird, worin F^' der um die Nabenfläche des 
Laufrades verengte Saugrohrquerschnitt war. 

Hat man den Eintrittsbogen und den mittleren inneren Durch- 
meSBer festgelegt, so wird der äußere Durchmesser so angenommen, 
daß bei Abdrosselung eine Druckabnahme möglichst nicht stattfindet, 
wobei besonders auf Gl. 225 zu achten ist. Bei der vorher be- 
rechneten Niederdruck-Zentrifugalpumpe (Beispiel III, Tafel V) war 
der äußere Laufraddurchmesser D^" ^ 0,75 m. Im folgenden wird nun 
noch eine Niederdruck-Zentrifugalpumpe für dieselbe Wassermenge 
und Fördermenge wie Beispiel III, die Gl. 225 in gleicher Weise 
erfüllt, berechnet werden, bei welcher der innere Laufraddurch- 
messer auf 0^^=0,264 ra und davon abhängig der äußere Lau fr ad- 
durchmesser D^" auf 0,6m reduziert wurde-. Die Laufradprofile 
dieser beiden Pumpen zeigen im gleichen Maßstabe Fig. 75 und 76. 

Im vorliegenden Falle war es also durch Verkleinerung des 
mittleren inneren Laufrad durchmessers möglich, den äußeren Lauf- 
raddurehmesser von 0,75 m auf 0,5 m zu verkleinern, wodurch natür- 
lich letztere Pumpe höhere Tourenzahlen haben wird und auch 
im Gewicht leichter ausfällt. 

b) Beschreibung der Schaufelschnitte mit Durchführung der 
Berechnung und Schaufelung für zwei Niederdruck-Zentrifugal- 
pumpen. 

Es ist leicht zu ersehen, daß es bei dem in Fig. 76 angegebenen 
Lautradprofil nicht mehr möglich sein wird, mit Hilfe eines einzigen 
durch das Laufrad im Aufriß gelegten Schnittes die Schaufel im 
Grundriß festzulegen'. Zur Darstellung der Schaufelfläche müssen 
jetzt die Schaufelschnitte mit der Abwickelung der Schaufelenden 
auf den Kegelmänteln verwendet werden, wie sie im folgenden 
genauer angegeben werden sollen.^) 

') Es soll nicht unterlassen werden, darauf hinzuweisen, daß das jetzt 
folgende Verfahren zur Ermittelung der Seh auf elflache mittels der Schaufel- 
schnitte mit der Abwickelung der Schaufelenden auf den KegelmMiteln zuerst von 
A. Pfarr, Darmstadt, damals Oheringenieur bei Voith, Heidenheim, im Verein 
mit 0. Hutzelsieder, j etat Oheringenieur bei Voith, für die Schaufelung der 
Franzis turbinen durchgeführt wurde. Veröffentlicht wurde dieses Verfahren 
zuerst von E. Speidel und W. Wagenhacb in Nr. 20 der Zeitschrift des 
Vereins deutscher Ingenieure, Jahrg. 1899. Diese beiden Herren haben nur 
das Verdienst, die Sache zuerst veröffentlicht zu haben, während das hei 
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Es werde angenommen, daß die Größen am Ein- und Austritt 
ermittelt und daraufhin das Laufradprofil aufgezeichnet worden ist. 

Man denke sich nun das Laufrad (s, Fig. 77) in eine Anzahl 
kleinerer Teillaufräder zerlegt, wozu man die Äustrittshöhe b^ in die 
gewünschte Anzahl gleicher Teile teilt. Der Eintrittsbogen ist in 
die gleiche Anzahl Teile so zu zerlegen, daß der Rotationskörper, 
der von jedem Teilbogen gebildet wird, gleichen Bruchteil von der 
Gesamteintrittsfläche ausmacht. Bezeichnet man diese Teilbögeu 
fortlaufend mit ii, , b^, b^ etc., die Schwerpunktsdurchmesser der- 
selben entsprechend mit rf, , (/, etc. und ist z die Anzahl der Teil- 
bogen, so muß für jeden derselben die Bedingung erfüllt sein 
F' 

Das in Fig. 77 dargestellte 
Laufrad ist in vier Teilräder ge- 
teilt. Auf die soeben angegebene 
Weise wurden die Punkte a, b, c, d, e 
am Eintrittsbogen und am Lauf- 
radaustritt ermittelt. Die so er- 
haltenen Punkte werden durch so- 
genannte Schichtlinien verbunden, 
die möglichst senkrecht auf den 
Eintrittsbogen stehen sollen, da man 
sich in Richtung dieser Linien den 
Eintritt des Wassers in das Lauf- 
rad und den weiteren Lauf durch 
dasselbe denkt. Weiterhin sind 
die Schichtlinien so auszubilden, 
daß eine beliebige Kurve senk- 
recht zu denselben, in Fig. 77 
punktiert angegeben, durch die p. .j^ 

Schichtlinien so geteilt wird, daß 

die Rotationsflächen der einzelnen Teilkurven gleichen Inhalt haben. 
Die Schichtlinien werden dann das Laufrad in einzelne Teil-Lauf- 
räder zerlegen, durch welche gleich große "Wassermengen gefördert 
werden. 

Proportional den Durchmessern der einzelnen Punkte a, b, 
c, d, e am Eintrittsbogen werden sich die Umlaufsgeschwindigkeiten 

weitem größere Verdienst dar Einführang A. Pfarr, Darmatadt, zusteht. Es 
ist sehr bedauerlich, dafl in der Literatur immer auf die Schaufelschnitte von 
E. Speidel und W. Wagenhaeh Bezug genommen wird, während die Prioritfit 
des Verfahrens den VorgcnaimMn unzweifelhaft zusteht. 
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und Teilungen ändern, so daB für Jeden Punkt am Eintritt die 
Diagramme und damit auch die Schaufelweiten verechieden aus- 
fallen werden. Zur Ermittelung der Schaufel weiten werden für die 
einzelnen Punkte die Diagramme erst zu bestimmen sein, wobei 
man am zweckmäßigsten von der Annahme ausgeht, daß eich vor 
dem Eintritt in das Laufrad die Geschwindigkeit tp/ senkrecht zur 
Rotationsfläche mit dem Eintritts bogen b^ einstellt. 

Zugleich mit der folgenden Beschreibung der Schaufelschnitte 
soll ein Kechenbeispiel durchgeführt werden. Für ein solches 
wurden dieselben Bedingungen gestellt wie für Beispiel III. Es ist 
also wiederum die Schaufelung für eine Nlederdruck-Zentritugal- 
pumpe zu entwerfen für 

Q^ 18 cbm pro min und H^^8,0 m. 

Wie früher wurde der hydraulische Wirkungsgrad mit 0,8 
angenommen, so daß );H^= 10,0 ist. 

Femer sei wieder die für die Berechnung des Laufrades zu- 
grunde zu legende Wassermenge pro Sekunde zuschläglich der Spalt- 
wassermenge Q' ^ 0,318 ebm. 

Auch der Saugrohrdurchmesser habe gleiche Größe wie früher, 
also Pg = 0,36 m, so daß die freie Saugrohrfläche vor dem Saug- 
rohreintritt J?"/^ 0,093938 qm und die Geschwindigkeit an dieser 
Stelle w^'= 3,39 m beträgt. Um die Schaufelschnitte vorerst nicht 
80 kompliziert zu gestalten, wurde der äußere Laufradwinkel mit 
ßg = 90" angenommen. 

Der äußere Laufraddurchmesser sei jetzt ö^" ^ 0,6 m, die 
Laufradhöhe ft„ = 0,068 m. 

Die Umfangsgeschwindigkeit bestimmt sich für ß^ ^ 90** einfach 
nach Gl. 59 



Die Anzahl der Laufradschaufeln sei z^lO und danach die Teilung 
im äußeren Durchmesser i,,^ 0,157 m. 

Bei der Annahme der Schaufelstärke mit s =^ 0,005 m ergibt 
sich die Schaufelweite fl^ = 0,152 m. 

Die durch die Schaufelstärken verengte Austrittsfläche hat die 
Größe 

f„ = 0,1034 qm 
und die radiale Austrittsgeschwindigkeit in dieser Fläche 

v^^i;„ = 3,07m. 
Man kann jetzt das Austrittsdiagramm aufzeichnen (s. Tafel VI) 
und ermittelt graphisch oder analytisch 

w =10,36 und Ä„=17''l5'. 
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Die innere Begrenzung des Laatradprofiles wird jetzt provi- 
sorisch entworfen und ein beliebiger Eintrittsbogen eingezeichnet, 
der möglichst senkrecht zu den Profillinien ist. Denselben nimmt 
man, wenn angängig, als Kreisbogen an, weil bei einem solchen 
sich sehr leicht der Schwerpunkt, somit der innere mittlere Durch- 
messer Dj bestimmen läßt. Auch eine parabelartige Kurve wird 
oft hierfür gewählt. Für den angenommenen Eintrittsbogen ermittelt 
man sich zur Bestimmung des mittleren Durchmessers die Schwer- 
achse parallel zur Pumpenachse, was auf verschiedene Weise aus- 
geführt werden kann. Sodann wird untersucht, wie groß die von 
dem angenommenen Eintrittsbogen gebildete Rotationsfläche ist, 
indem man sich den Ausdruck D^n ■ b, bildet. Ist die ermittelte 
Fläche größer oder kleiner als die verlangte Fläche J"/, so verkürzt 
resp. verlängert man den Eintrittsbogen um ein Stück Bogen, 
dessen Rotationsfläche das Zuviel oder Zuwenig ausmacht. Sodann 
wird wieder von neuem der Durchmesser I>, bestimmt and unter- 
sucht, ob jetzt die Gleichung D^n])^ = F^ erfüllt wird. Der innere 
Teil des Laufradprofils muß noch entsprechend der Verlängerung 
oder Verkürzung von h^ geändert werden. 

In Tafel VI wurde in dem Laufradprofil der so gefundene 
Eintrittsbogen stark strichpunktiert .eingezeichnet und zwar ergab 
sich ftj^ 0,113 m. Mittels eines Kräfte- und Seilplanes wurde die 
Lage der Schwerachse parallel zur Pumpenachse und somit der 
Laufrad durchmesser D^ ermittelt, der sich ergab zu 

i>,=- 0,264 m. 
Es ist dann 

Das Laufrad wurde in vier Teillaufräder zerlegt. Nach dem 
angegebenen Verfahren sind die einzelnen Punkte am Eintrittsbogen 
ermittelt und die Schichtlinien dann unter Berücksichtigung der 
vorher gestellten Bedingung eingezeichnet. Die Durchmesser für 
die einzelnen Punkte a, 6, c, d, e am Eintrittsbogen wurden zugleich 
mit den zugehörigen Umfangsgeschwindigkeiten und Teilungen in 
einer Tabelle zusammengestellt. 

Es ist sehr zu empfehlen, die gefundenen Werte sofort in einer 
solchen Tabelle auf dem Schaufelplan selbst zusammenzustellen, 
damit man dieselben zu einer etwa später stattfindenden Kontrolle 
sofort zur Hand hat. 

Auf Tafel VI sind für die einzelnen Punkte am Eintritt die 
Diagramme nach bekimntem Verfahren aufgezeichnet. Die sich er- 
gebenden Werte für die absoluten Eintrittsgeschwindigkeiten w, und 
EintrittBweiten a^ sind ebenfalls in der Tabelle eingetragen. Man 
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wird jetzt wieder den Anfang der Schaufeln und für den Fall 
ß^'^90'' auch das Ende derselben als Evolventen ausbilden. 

Die Evolventen am Anfang einer Schaufel, also beim Eintritt in 
das Laufrad, werden jetzt auf den Mänteln der Kegel verzeichnet, 
deren Spitzen in den Schnittpunkten der verlängerten Schichtlinien mit 
der Laufradachse liegen. Au8 der Tabelle auf Tafel VI ist ersichtlich, 
daß für die verschiedenen Punkte am Eintrittsbogen die Schautel- 
weiten a, sich ändern, so daß man sich für jeden Punkt den Durch- 
messer des Erzeugungskreises nach Gl. 160 erst bestimmen muß. 




Wenn die Evolvente auf den Kegelmänteln verzeichnet wird, 
vergrößert sich der Erzeugungskreis- und Rollkreishalbmesser nach 

dem Verhältnis ^ (s. Fig. 78). Zur Darstellung der Evolvente 

gl* 

auf dem Kegelmantel wird jetzt der Kegel abgewickelt und auf 

der abgewickelten Mautelfläche die Evolvente wie früher verzeichnet, 
was in Fig. 78 für den Punkt b dargestellt ist. 

Für den Punkt e verläuft die Schichtlinie parallel der Achse 
und muß jetzt der Schaufelanfang auf der abgewickelten Zylinder- 
fläche verzeichnet werden, auf welcher sich dann die Schaufeln 
geradlinig darstellen. 

Anfang und Ende der Evolventen werden nun auf den Schicht- 
linien übertragen, indem man sich die Kegel wieder aufgewickelt 
vorstellt. Die so erhaltenen Punkte verbindet man durch stetige 
Liuienzügc. Es empfiehlt sieh , wie früher, die Schaufel am Anfang 
um 10 — 15 mm zuzuspitzen und zur Sicherung der Wasserführung 
die Evolventen um ca. 10 rara zu verlängern. Auch diese Punkte 
werden auf den Schichtlinien markiert. Die Kurve der Schaufel- 
spitzen gibt dann die untere Begrenzung der Schaufel im Autriß an. 
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Der Eintrittsbogen b^, der ja die Verbindungslinie der Mittel- 
punkte der Scliau fei weiten darstellte, wird nun in einer zur Lauf- 
radachse parallele Ebene liegend angenommen, so daß sich seine 
horizontale Projektion als Gerade darstellt, die man, wenn angängig, 
radial wählt. Auf Tafel VI sind diese Eadialen, die also die Ein- 
trittsbögen im Grundriß darstellen, starkstrichpunktiert eing'ezeichnet. 

Durch punktweises Übertragen kann man jetzt die Evolventen 
auch für den Grundriß aufzeichnen. Die auf den Schichtlinien an- 
gegebenen Punkte werden hierzu verwendet. Pur einen Punkt der 
Evolvente im Grundriß wird der erste geometrische Ort der Kreis 
sein, welcher als Badins die Entfernung dieses Punktes von der 
Achse hat. Für den zweiten geometrischen Ort ist auf der Abwickelung 
des Kegelmantels die Entfernung des Punktes von der Mittellinie 
(in Fig. 78 ist die Mittellinie die Schichtlinie), im Grundriß vom 
Schnittpunkt der radialen ö^- Linie mit dem vorher geschlagenen 
Kreis, auf letzterem abzutragen. Die so gefundenen Punkte werden 
durch eine Kurve verbunden, die dann die Evolvente, mithin den 
Schaufelanfang im Grundriß zeigt. 

Auf diese Weise werden die Evolventen der einzelnen Schicht- 
linien im Grundriß aufgezeichnet. In Fig. 78 ist die Evolvente für 
die Schichtlinie b — b angegeben, wo zugleich auch die eben an- 
geführte Konstruktion näher zu ersehen ist. 

Für das angeführte Beispiel wird man jetzt nach Gl. 160 die 
Durchmesser der Erzeugungskreise für die Evolventen der einzelneu 
Punkte am Eintrittsbogen ermitteln, deren Werte ebenfalls in der 
Tabelle auf Tafel VI eingeschrieben sind. Graphisch werden dann 
die Erzeugungskreisdurehmesser für die auf den Kegelmänteln zu 
verzeichnenden Evolventen bestimmt. Die Evolventen wurden nach 
dem eben angeführten Verfahren aufgezeichnet und im Grundriß 
übertragen. Die Kurven, die die einzelnen auf den Schichtlinien 
gefundenen Evolventen punkte verbinden, sind im Aufriß (s. Tafel VI) 
gestrichelt eingezeichnet. 

Der weitere Verlauf der Schichtlinien im Grundriß wird jetzt 
nach Gutdünken angenommen, und zwar beginnt man hierbei mit 
dem Aufzeichnen der Schichtlinie a — a. Dieselbe muß, wie auch 
die anderen Schichtlinien, da ^„ = 90*, gegen Ende radial ver- 
laufen und wählt man als Verbindungslinie dieses radialen Stückes 
mit der gefundenen Eintrittsevolvente am zweckmäßi^ten einen 
Kreishogen mit möglichst großem Krümmungsradius. Zur besseren 
Übersicht über die Gestaltung des Schaufelkanales werden gleich 
drei solcher Schichtlinien im Grundriß aufgezeichnet, 

Um den Anschluß des Schauf elanf an ges für den Punkt e mit 
dem radialen Schaufelende am Austritt besser erreichen zu können, 
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muß man meist eine Schrägstelinng der Sc haufei austrittshölie b^ wäh- 
len, wie dies auch bei vorliegender Schaufelung geschehen ist. Die 
Schrägstellung, die jetzt allgemein bei den Wasserturbinen üblich ist, 
hat einen Vorteil gegenüber der Geradstellung, indem der Schaufelstofi 
beim Austritt des Wassers aus dem Laufrade nicht über der ganzen 
Schaufelhöhe in einem Zeitmoment erfolgt. 

Die anderen Schichtlinien werden im Grandriß unter denselben 
Gesichtspunkten wie die Schichtlinie a — a aufgezeichnet, und zwar 
ist darauf zu achten, daß dieselben untereinander einen regelmäßigen 
Verlauf zeigen. In Tafel VI sind die Schichtlinien stark ausgezogen. 
Betrachtet man dieselben im Grundriß für zwei benachbarte Schaufeln, 
so kann man schon einigermaßen die Gestaltung des Schaufel- 
gefäßes erkennen. 

Zur weiteren Ermittelung der Schaufelfläche bedient man sich 
nun der sog. Axial- und Horizontalschnitte. Letztere werden auch 
mit Schreinerschnitten bezeichnet, weil der Schreiner mit den im 
Grundriß übertragenen Horizontalschnitten den sog. Schaufelklotz 
herstellt. 

Um die im Grundriß zum Teil beliebig gezeichneten Schicht- 
linien auf ihren richtigen Verlauf prüfen zu können, andererseits 
um scharfe Schnittpunkte der Horizontalschnitte mit Kurven auf 
der Seh auf elf lache zu erhalten, bedient man sich der Axialschnitte. 
Dieselben zeigen sich im Grundriß als gerade Linien. Es ist 
zweckmäßig, damit die Axialschnitte im Aufriß einen ähnlichen Ver- 
lauf wie der Eintrittsbogen zeigen, dieselben im Grundriß im vor- 
liegenden Falle radial anzunehmen. 

Man kann jetzt diese Axialschnitte in dem Aufriß ermitteln, 
indem man dieselben im Grundriß mit den Schichtlinien zum Schnitt 
bringt und die einzelnen Schnittpunkte im Aufriß überträgt. Die 
so im Aufriß erhaltenen Punkte verbindet man durch stetige Linien- 
züge. 

Es wird nun vorkommen, daß die Axialschnitte im Aufriß in 
ihrem Verlauf keinen stetigen Charakter zeigen, was darauf zurück- 
zuführen ist, daß die Schichtlinien im Grundriß nicht richtig ange- 
nommen wurden. Man wird jetzt den Verlauf der Schichtlinien so 
umändern, daß im Aufriß die Kurven der Axialschnitte stetig ver- 
laufen, aber immer wieder unter der Beobachtung, daß auch die 
Schichtlinien im Grundriß einen kontinuierlichen Verlauf annehmen. 

Nach Einzeichnen der Axialschnitte ist durch die verschiedenen 
Kurvenscharen das Gerippe der Sehaufelfläche festgelegt. 

Zur Herstellung dieser Sehaufelfläche bedient man sich nim 
der Horizontalschnitte oder wie dieselben auch schon bezeichnet 
wurden, der Scbreinerschnitte. Diese Schnitte werden in gewissen 
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Abständen durch das Laufrad im Autriß senkrecht zur Achse gelegt 
und dann die Sehnittkurven mit der Schaufel fläche im Grundriß er- 
mittelt. Es empfiehlt eich, die Schnitte durch die Punkte a, b, c, d, e 
am Austritt zu legen, weil dann sofort im Grundriß ein Punkt des 
Horizontal Schnittes bestimmt ist. Die weiteren Schnitte legt man 
je nach Größe der Schaufel in Abständen von 10 — 15 mm. Zur 
Ermittelung der Horizontalschnitte im Grundriß überträgt man die 
Schnittpunkte derselben mit den Schichtlinien und den Eadial- 
schnitten vom Aufriß in den Grundriß. Sind die Eadialschnitte 
und die Schichtlinien günstig gewählt, so werden auch die Hori- 
zontalschnitte im Grundriß stetigen Verlaut zeigen. 

Auf Tafel VI sind die Horizontalschnitte mit fortlaufender 
Numerierung 1, 2, 3 usw. im Aufriß Und Grundriß eingezeichnet. 
Die Kurven im Grundriß zeigen einen sehr guten regelmäßigen 
Verlauf. Zu bemerken ist noch, daß die Schnittpunkte der Hori- 
zontalschnitte mit der Schichtlinie e — e nicht aus dem Aufriß er- 
mittelt werden können. Zur Bestimmung derselben legt man durch 
die auf der Abwickelung des Zylinders verzeichneten Schaufelenden 
in gleichen Abständen wie im Aufriß Horizontalachnitte, worauf 
man die Schnittpunkte mit den Schaufelenden in den Grundriß 
überträgt. 

Zur Bestimmung der Schautelfläche bedient man sich der im 
Grundriß gefundenen Horizontalschnitte und stellt dann die Schaufel- 
fläche auf einen sog. Schaufelklotz dar. Zur Herstellung dieses Schaufel- 
klotzes nimmt man in Stärke der Abstände der Horizontalschnitte 
Brettchen, auf welchen die für den Grundriß ermittelten Kurven der 
Horizontalschnitte ausgeschnitten werden. Diese Brettchen werden 
in richtiger Reihenfolge aufeinander genagelt und die vorstehenden 
Kanten mit der Raspel gebrochen, worauf man dann auf dem Schaufel- 
klotz die Seh auf elf lache erhält. Um die Lage der Brettchen gegen- 
einander genau bestimmen zu können, gibt man denselben die auf 
Tafel VI angegebene Form. Die Brettchen haben hier alle einen 
gemeinsamen rechten Winkel. Legt man dieselben mit diesem 
Winkel übereinander, so werden die Horizontalschnitte genau die- 
selbe Lage gegeneinander haben, wie auf der Zeichnung angegeben. 
Beim Übereinanderlegen ist noch besonders auf die Umgangsrichtung 
des Laufrades zu achten, damit man nicht, was leicht vorkommen 
kann, eine Schauteltläche für ein Laufrad mit falschem Drehungs- 
sinn erhält. 

Zur Darstellung des Schaufelklotzes wird man die am meisten 
konkav gekrümmte Seite der Sehaufelfläche nehmen, weil sich eine 
konkave Krümmung leichter bearbeiten läßt 

Für das Schautelblech ist noch zum Einguß in den Lauf- 

Nenmnnii, Zentrifugalpunipen. 10 
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radkranz eine Zugabe zn machen, die je nach Größe des Lanfradee 
10 — 15 mm beträgt. Diese Zugabe an der Schaufel vrird am 
zweckmäSigBten gleich vor der BeBtimmnng der Schaufelschnitte 
gemacht, iodem das Schanfelprofil im AoMB um den Betrag des Ein- 
gosses vergrößert wird und diese neae Begrenzung, die man auch 
als Schichtlinie ansehen kann, in den Grundriß abertragen wird. Die 
so entstehende Begrenzung der Schaufel ist auf Tafel VI gestrichelt 
eingezeichnet. Nach anderer Ausführung entwirft man den Schaufel- 
klotz ohne Zugabe für den £inguß und wird dann das für den Ein- 
gnß nötige Stück später an den Schanfelklotz selbst angesetzt. 

Auf dem Schaufelklotz wird nun nicht die Scbaufelspitze 
markiert, da sich dieselbe schlecht herausarbeiten läßt, sondern man 
nimmt zui- Herstellung der Schaufelfläche gleiche Wandstärken des 
Bleches an. 

Von großer Wichtigkeit für die Tormerei ist die im Anfriß 
für die Spitze der Schaufel ermittelte Kurve, die auch besonders 
stark atisgezogcn wurde. Mit dieser Kurve wird aus Sand and 
Lehm ein Rotationskörper hergestellt , atif dem dann die ein- 
zelnen Schaufeln in richtiger Teilung aufgestellt werden. Die Hohl- 
räume, also äi4 Schsufelkanäle werden mit Sand ausgefüttert und 
außen mit einer Lehmschicht versehen und so der innere Kern des 
Laufrades für die Formerei hergestellt. 

Nachdem der Schaufelklotz in der Tischlerei fertiggestellt ist, 
wird ein Abguß aus Gußeisen hergestellt. Mit einer Papierschablone 
bestinmit man dann die in der Ebene ausgebreitete Schaufelfläche. 
Nach dieser Schablone werden die Schaufelbteche ausgeschnitten. 
Bevor man der Schaufel auf dem Klotz die richtige Form gibt, 
wird das Scbaufelblcch an den bestimmten Seiten zugescharft und 
an der Stelle des Eingusses mit schwalbenschwanzartigen Einschnitten 
versehen, damit sich die Schaufel beim Eingießen fester mit dem 
Latifradkranz verbinden kann. Nachdem das Schanfelblech rotwarm 
gemacht worden ist, gibt man demselben auf dem Schanfelklotz die ge- 
wünschte Form. Bei größeren Schaufeln wird noch durch einen Gips- 
abguß ein sog. Oberklotz hergestellt, der dann auch in Gußeisen 
abgegossen wird. Zwischen den beiden Klötzen wird jetzt auf einer 
Spindelpresse oder hydraulischen Presse die Schaufel gepreßt. 

Für das angegebene Beispiel blieb noch übrig die Bestimmung 
der Größen für den Leitapparat. 

Der Durchmesser d, des Erzeugungskreises für die Evolvente 
ermittelt sich zu i, = 0,1481 m. 

Bei der Annahme einer Schaufelzahl 2, ^ 14 und einer Schaufel- 
starke 5,^0,006 m, ergab sich für die Schaufelweile (ij = 0,04G7 m. 

Da man voraussichtlich Niederdruck -Zentrifugalpumpen wohl 
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kaum mit einem Lautradwiiikl ß^ = 90" ausfiilirt, so hat wolil hier 
die Konstanten - Bestimmung und die weitere Untersuchung; der 
Pumpe wenig Interesse und wurde deshalb fortgelassen, 

Beispiel V {s. Tafel VII). Es soll jetzt noch die Berechnung 
und Schaufelung einer sehn eil aufenden Pumpe mit ß^ > 90" durch- 
geführt werden, für deren Regulierung drehbare Leitschaufeln vor- 
gesehen werden sollen. Die Pumpe soll füi- gleiche Verhältnisse 
entworfen werden wie Beispiel III und IV, also 

Q=18 cbm/min H"„^8,0m und V^„^ 10 m. 

Die Größen am Eintritt sollen dieselben sein wie in Beispiel IV, 
i>^ = 0,36 m jF/^0,093938 qm w/ = 3,39 m, 
femer soll auch derselbe Eintrittsbogen angenommen werden, für 
den sieh der Durchmesser in der Schweraohse ergab zu 
D, = 0,264 m. 

Der Lautrad Winkel im äußeren Durchmesser sei jetzt ßj' ^ 155". 

Der Durchmesser für den Erzeugungskreis der Austrittsevolvente 
ergab den Wert (ig = 0,211 m. 

Bei der Annahme einer Schaufelzahl z^ 10 und einer Schaufel- 
stärke 8^0,005 m bestimmt sich die Austrittsweite a^ = 0,0614 m. 

Graphisch und rechnerisch ermittelte sich der der Berechnung 
zugrunde zu legende äußere Laufraddurchmesser zu 

D„^ 0,445 m 
und der Laufradwinkel in diesem Durchmesser 
^^^1510 35', 

Die Laufradhöhe soll wieder wie in Beispiel IV mit b^ ^ 0,068 m 
angenommen werden, ferner sei ^^ = 90". 

Man wird die im Laufrad durch messer i>^^0,446 m sich ein- 
stellende radiale Austrittsgesehwindigkeit , bezogen auf die durch 
die Sehaufelstärken verengte Austrittsfläche, nach Gl. 158 bestimmen. 
Es ist 

j;_.^3,62 m. 

Die durch die Schaufel stärken verengte Austrittstläche im Durch- 
messer D^ ergab sich zu F^ ^= 0,088 qni. 

Nach Gl. 58 kann jetzt, da v^ und ß^ bekannt, die Umfangs- 
geschwindigkeit bestimmt werden. Es ist 



« = %r+\/i '"''. 1 +'?i'-H,= 13-'8 m. 

Die Umlaulszahl pro Minute ergab w^590. 
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Aus der Beziehung u^ = xVijjH^ bestimmt sich 
x = l,39. 

Aus den x-Kurven (s. Tafel I) kann der tür x^l,39 und 
^^=161*35' zugehörige Winkel d^ abgelesen werden, der sieh 
ergab zu 

ö^ = 27". 

Zur Aufzeichnung des Austrittsdiagrammes bestimme man noch 

die Größe — =^7,11 m. Graphisch und rechnerisch ergab sieh 

w, = 7,9» m und w, = 7,58 m. 

In der Tabelle auf Tafel VII wurden wiederum die für die ein- 
zelnen Punkte a, b, c, d, e am Eintritt gefundenen Werte zusammen- 
gestellt und nach dem Aufzeichnen der einzelnen Diagramme die 
Schaufelweiten graphisch bestimme. 

Nach Einzeichnung der Schichtlinien wurden die Evolventen 
auf den Kegelmänteln verzeichnet und nach Übertragen der ein- 
zelnen Punkte auf den angenommenen Schichtlinien, die Evolventen 
im Grundriß ennittelt. Der Eintrittsbogen konnte im Grundriß 
nicht radial, sondern mußte als Tangente an elnenKrels mit einem 
Durchmesser von d = 0,045 m angenommen werden. Wenn man 
auch hier wieder für den Eintritlsbogen eine Eadiale genommen 
hatte, so würde kein Anschluß des Schaufelendes für den Punkt e mit 
der Austrittsevolvente möglich gewesen sein. Man muß berücksich- 
tigen, daß im Aufriß der senkrechte Abstand des Punktes e am Eintritt 
von den durch den l*nnkt e am Austritt gelegten Horizontalschnitt 
den noch möglichen Anschluß festlegt. Die beiden Punkte dürfen im 
Grundriß nur eine bestimmte Entfernung von einander haben, damit 
ein Anschluß vom Schaufel anf an g und Ende noch erreicht wird. Die 
Untersuchung über den noch möglichen Anschluß kann man aul 
verschiedene Weise ausführen. Am zweckmäßigsten ist es, einen 
Schnitt durch den Grundriß möglichst parallel der Schichtlinie e — e 
zu legen und dann in einem besonderen Autriß sich die wirkliche 
Aneicht vom Schaufelantang und Ende auf den Rotationskörper, 
der durch die Schichtlinie e — e im Aufriß gebildet wird, darznstellen. 

Nachdem die Evolventen für den Laufradaustritt und -eintritt 
in den Grundriß aufgezeichnet sind, wird man die Schichtlinien 
im Grundriß annehmen. 

Damit die Radialschnitte im Aufriß einen ähnlichen Verlauf 
wie der Eintrittsbogen zeigen, werden dieselben jetzt im Grundriß 
nicht als Radiale, sondern als Taugenten an den Kreis, an welchem 
die i»,-Linie tangiert, angenommen. Die Axialschnitte werden dann 
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wieder im Aufriß übertragen, und falls sie hier keinen stetigen 
Verlauf zeigen, die Schiditlinien im Grundriß entsprechend geändert. 
Unter den früher angegebenen Gesichtspunkten legt man die Hori- 
zontalschnitte durch den Aufriß und ermittelt die Schnittkurven mit 
der Schanfelflftche im Grundriß. Zur Ausbildung des Schaufelklotzes 
wird man wieder die am meisten konkav ausfallende Schaufelfläche 
benutzen. Zu beachten ist, daß man auch durch die richtige Schaufel- 
fläche die Schnitte legt. Um den Grundriß der Schaufel auf Tafel VII 
nicht zu undeutlich zu bekommen, wurde nur die Form eines Brett- 
ehens für den Schanfelklotz angegeben. 

Leitapparat Für den Leitapparat sollten die Schaufeln 
drehbar angeordnet werden. Wie früher berechnet man tür die 
normale Fördermenge den Durchmesser des Erzeugungskreises der 
Evolvente, der sich ergab zu d,= 0,202 m. 

Bei Annahme von 12 Leitschaufeln und der Schaufelstftrke 
S( = 0,006 m bestimmt sich die Eintrittsweite a, = 0,048 m. 

Wie früher wurden die Eintrittsevolventen aufgezeichnet. Die 
weitere Ausbildung der Leitschaufel zeigt Tafel VII. Es ist be- 
sonders darauf zu achten, daß die Scbaufelweite a, möglichst all- 
mählich zunimmt, was auch für jedwede Stellung der Schaufeln 
eintreten soll. Um die Schlußstellung der Schaufeln zu ermitteln, 
schneide man sich drei Schaufeln aus Papier ans, die man dann 
entsprechend verdreht, bis alle drei Schaufeln an einen gemein- 
samen Kreis tangieren. 

Bei der Bestimmung des Durchmessers des Leitschaufelbolzens 
muß die Schlußstellung der Leitschaufeln berücksichtigt werden. Wenu 
die Leitschaufeln geschlossen sind, so wird die ganze Druckhöhe 
und Saughöhe auf der Schanfelfläche lasten. Ist t die Teilung des 
die Schaufel in Schiußstellung tangierenden Kreises in cm und h^ 
die Höhe der Schaufel ebenfalls in cm, so wird die Belastung durch 
den Wasserdruck auf eine Schaufel ungefähr die Größe haben 

Mit P wird der Schaufelbolzen belastet und Ist bei der GröÖen- 
bestimmung desselben dies zu berücksichtigen. 

Die Charakteristik £'wird dieselbe Größe haben wie in Beispiel III 
und Beispiel IV, wo Ä = 5,7 war. 

Auch für Ä^a^ und K^^ sollen dieselben Werte angenommen 
werden. Zur Bestimmung der Konstanten A muß noch die durch 
die Schaufelstärken verengte Eintrittsfläche F^ angegeben werden. 
Da über den Eintrittsbogen b^ sich das Verengungsverhältnis ändert, 
80 wird man zum Ausgleich für den mittleren Durchmesser D^ die 
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Geschwindigkeit w, und mittels dieser Größe die Eintrittsfläche an- 
nähernd beBtimmen.' 

Es ergab sich Wj = 4,02 und hieraus F^ = 0,0792 qm. 
Ferner ermittelten sich die Werte der Konstanten 

^ = — 15 und S=2840 
Die Umlaafszahl, bezogen auf ijH„^10,0, betrug 590. 
Für die Klassifikation der berechneten Pumpe wird man jet^t 
schreiben 

Niederdrackpiimpe Nr. 6,0 Ä = 5,7 « = 590 

«„„^ 6,96 £„,„ = 4,18 

ir=0,0792 Ä^—lö B=2840. 

Zur Untersuchung über das Verhalten der Druekhöhen bei 
Abdrosselnng wiorden noch für Gl. 225 die Konstanten C^ und Cj 
bestimmt. Nach Einsetzen derselben schreibt sich diese Gleichung 

ijH„ = Ci+ iv-Ca^ 12,58 — v,-0,712. 

Für v^^^3,62 ergibt sich der der Rechnung zugrunde gelegte 
Wert j)if„ = 10. 

Vergleicht man die Werte der Konstanten mit denen für Bei- 
spiel III, wo der äußere Durchmesser D^ ^Q,lb betrug, so wird 
jetzt trotz der Verkleinerung des äußeren Laufraddnrchmessers bei 
Abdroeselung ein ähnliches Verhalten der Förderhöhe stattfinden. 
Im letzten Beispiel nimmt sogar die KonsUnte C^ einen größeren 
Wert an und könnte demnach der äußere Durchmesser noch etwas 
kleiner gehalten werden. Man kann sagen, daß die für Beispiel III 
und V berechneten Pumpen annähernd gleichwertig sind. Hervor- 
zuheben ist aber, daß die zuletzt berechnete Pumpe wegen des 
kleineren äußeren Durchmessers leichter im Gewicht und deswegen 
billiger herzustellen ist. Die Gewichte der kompletten Pumpe von 
Beispiel III und V verhalten sich ungefähr wie .'i/3. Femer ist 
sehr beachtenswert, daß jetzt die Umlaufezahl 690 pro Minute be- 
trägt, während die andere Pumpe nor eine solche von 380 pro 
Minute erreichte. 

Bei der in Beispiel V angenommenen regulierbaren Leitschaufel 
wird es möglich sein, bei Verringerung der Wassermenge in sehr 
weiten Grenzen einen hohen Nutzeffekt zu erhalten. 
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l. Druckverteilung in der Zentrifugalpumpe für den Fall, 
daß die Eintrittslüiie nicht parallel der Achse ist 

Wenn zur Verkleinerung des mittleren inneren Laufraddnrch- 

1 die Eintritte fläche in die LautradkrOmmung gelegt wird, so 
ändern sich an den einzelnen Punkten der Eintrittslinie die Um- 
fangsgeschwindigkeiten und somit auch die anderen Größen im 
Eintrittsdiagramm. Die in Beispiel V für Gl, 225 gefundenen Kon- 
stanten Cj und Cj werden nur für den mittleren, im Schwerpunkt 
der Eintrittslinie eintretenden Wasser faden richtig sein, während 
sich für jeden anderen, von irgend einem Punkt der Eintrittslinie 
ausgehenden Wasserfaden andere Konstanten C^ und C, ergeben. 
Denkt man sich das Laufrad und Leitrad in verschiedene gleiche 
Teillaufräder resp. Teilleiträder geteilt, schafft man sich also ver- 
schiedene Teilpumpen, so wird bei Abdrosselung jede dieser Teil- 
pumpen in bezug auf Förderhöhe sieh verschieden verhalten, was 
im folgenden gezeigt werden soll. 

Eine Pumpe werde auf die beschriebene Weise in eine Anzahl 
gleicher Teilpumpen zerlegt. Für jede derselben muß im allgemeinen 
in bezug auf die einzelnen Geschwindigkcitegrößen Gl. 10 erfüllt 
werden, die lautete 

«a' — V + «/ — ''.' + "'«'-«'.' = 2^Sif„ . . (10.) 

Für die Pumpe seien alle Querschnitte festgelegt. Bezeichnet man 
mit /■,, f^, fi die Querschnitte einer Teilpumpe, in denen sich die 
Gfesch windigkeiten v^, v^, w^ einstellen (die Schautelstärke sei un- 
endlich klein, so daß m'„^=«',), so läßt sich die Zustandsgi eichung 
schreiben, wenn mitg die Wassermenge pro Teilpnmpe bezeichnet wird 

9 — %-n = «a-L = «>a-fl 233. 

mithin ist 

,, = 3J „„d .._i:4. . . . 234. 
femer ist nach Gl. 13 

«'(' = "/ + '',' — Sm.'J.cos^, .... (13.) 
Setzt man diese Werte von v^, v^ und w, in Gl. 10 ein, so erhält 
man, wenn noch m, ^ «^^ -=p eingeführt wird, für die absolute Aus- 
trittsgeschwindigkeit den Wert 
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In dieser Gleichung ist ijH noch imbekannt. Diese Größe ist 
nach Gl. 226 abhäng^ig von dem Verhältnis j^, das für jede Teil- 
pumpe verschiedenen Wert annimmt. 

Es sei F^ die Austrittsfläche einer Teilpumpe, so daß man 
schreiben kann 



oder 



236. 



Berücksichtigt man dies in Gl. i 



W^,= 



'-©1 



, so ist jetzt 



Hierin sei F^ die Eintrittsfläche einer Teilpnmpe. 
Setzt man diesen Wert für ^gJi„ in Gl. 235 ein, so ergibt sich 
jetzt für w^ die Gleichung 



¥^" 



Sämtliche Größen auf der rechten Seite dieser Gleichung sind 
für jede Teilpumpe gleich groß, mithin wird auch die Geschwindig- 
keit w^ und somit die Fördermenge für jede Teilpumpe dieselbe sein. 
Dagegen werden sich nach Gl. 237 die Förderhöhen ändern. Da 
die Geschwindigkeit für jede Teilpnmpe dieselbe ist, also über der 
ganzen Austrittshöhe gleich groß, so werden nur beim Durchtritt 
des Wassers durch das Laufrad ungleiche Dmckhöhen erzeugt. Eis 
ist nun aber nach den Grundsätzen der Hydraulik nicht gut mög- 
lich, daß sich am Austritt des Laufrades ungleiche Drücke einstellen, 
wenn die Geschwindigkeit v^ konstant ist. Demnach muß ein 
Druckausgleich im Laufrad stattfinden, welcher sich aber einer 
weiteren Betrachtung entzieht. 
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Es möge hier noch bemerkt werden, daß umgekehrt wie bei 
den Zentrifugalpumpen die Verhaltnisse bei den WasserturbineD 
liegen. Bei letzteren ist eine bestimmte Druckhöhe gegeben. Zur 
Bestimmung für die absolute Eintrittsgesehwindigkeit (entsprechend 
der absoluten Au strittsgeseh windigkeit bei der Pumpe) kann jetzt 
Gl. 235 verwendet werden, aus welcher ohne weiteres zu ersehen 
ist, daß sich die Geschwindigkeit w„ und damit die Wassermenge 
für die einzelnen Teilturbiiien ändern wird. 

Bei der Wasserturbine verarbeiten also die einzelnen Teillauf- 
räder bei konstanter Druckhöhe ungleiche Wassermengen, während 
sie bei der Zentrifugalpampe gleiche Wassermengen auf verschiedene 
Förderhöhen heben. 

Für die normale Fördermenge und Förderhöhe, für welche 
^j =^ 90" angenommen wurde, wird diese Erscheinung nicht eintreten, 
da für diesen Spezialfall die Größen am Eintritt die Druckhöhe 
nicht beeinflussen, denn es hat für die Annahme ^^ = 90" Gl. 225 
die Form 
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V. Ausführungen von Zentrifugalpumpen. 

34. Allgemeines. 

Früher wurde die Zentritagal pumpe in der Ausführung als 
Niederdruck - Zentritugalpumpe da verwendet, wo es galt, große 
Wassermengen auf kleine Höhen zu heben, so z. B. für Entwässerung 
von Deichen, als Dockpumpe usw. Die Kolbenpumpe hätte hier zu 
große Dimensionen erhalten und wäre zu teuer geworden. 

Im letzten Jahrzehnt macht sich überall im Maschinenbau das 
Verlangen bemerkbar, die Maschine mit hin und her gehender Be- 
wegung durch die rotierende zu ersetzen. Auch im Pumpenbau, 
besonders im Bau von Bergwerk spumpen, hat die rotierende Pumpe 
in der Ausführung als Zentrifugalpumpe in neuerer Zeit eine nie 
geahnte Ent Wickelung durchgemacht. 

Ale hauptsächlich durch die für die Silbergruben in Horkajo 
in Spanien und dann auch für das Wasserwerk in Genf von der 
Firma Gebr. Sulzer, Winterthur, gelieferten Hochdruck-Zentrifugal- 
pumpen der Beweis erbracht wurde, daß man mit Zentrifugalpumpen 
die größten Förderhöhen und Fördermengen mit gutem Nutzeffekt 
bewältigen kann, war die Einführung dieser Pumpen sowohl für 
den Bergbau als auch für größere Wasserwerke gesichert. Mit 
Recht kann man sagen, daß heute die Zentrifugalpumpe für jeglichen 
Betrieb im Wettkampf mit der Kolbenpumpe steht und daß man stets 
bei Neuanlagen irgend einer Wasserhaltung neben den Kolbenpumpen 
die Ausführung mit Zentrifugal pumpen in Betracht ziehen wird. 

In der Praxis kann man die sehr interessante Beobachtung 
machen, wie jetzt alle größeren Pumpen fahr iken den Bau von 
Zentrifugalpumpen aufnehmen und dies aus dem Grunde, weil man 
sich bewußt ist, daß die Zentrifugal pumpe immer mehr und mehr 
in allen Betrieben die Kolbenpumpe verdrängen wird. Wie für 
den Dampfmaschine nbau kann man auch für den Pumpenbau sagen, 
daß die rotierende Maschine die Maschine der Zukunft ist. 

Als Hauptvorteile der Zentrifugal pumpe gegenüber der Kolben- 
pumpe sind zu nennen die geringen Anschaffungskosten, der kleinere 
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Eaumbedarf, die große Änpaßfähigkeit für alle nur möglichen Ver- 
hältnisse, die geringe Wartung, ferner die stete Möglichkeit einer 
direkten Kuppelung mit dem Motor. 

In allen nur denkbaren Betrieben ist die Zentrifugal pumpe zu 
finden, besonders ist ihre ausgezeichnete Verwendbarkeit als Berg- 
werkspumpe in neuerer Zeit anerkannt worden. Außer dem sehr 
geringen Eaumbedarf und größter Betriebssicherheit spricht im Berg- 
bau für die Zentrifugalpumpe die leichte Fundamentierung. Die 
Zentrifugalpumpe arbeitet bei direkter Kuppelung mit dem Motor 
vollständig stoßfrei, wodurch schwere Fundamente, wie dieselben 
das stoßweise Arbeiten der Kolbenpumpe bedingen, hier nicht not- 
wendig sind. Dies ist ein nicht zu unterschätzender Vorteil, denn 
oft bietet eine starke Fundamentierung in Bergwerken große Schwie- 
rigkeiten. Bei den geringen An schaff un gekosten , dem kleineren 
Raumbedarf, der leichten Montage und der geringen Wartung wird 
die Zentrifugalpumpe auch da Aufstellung finden können, wo man 
sonst in Bergwerken das Wasser bis zur untersten Sohle fallen ließ 
und sich damit begnügte, durch einen hydraulischen Motor in Gestalt 
eines Peltonrades einen Teil der Arbeit wieder zurückzugewinnen. 

Wegen der kontinuierlichen Wasserförderung arbeitet die 
Zentrifugal pumpe ohne jeden Stoß, wodurch die Möglichkeit von 
Eohrbrüehen vermindert wird. Durch sachgeraä,ße Annahme der 
Laufradschaufeln kann man erreichen, daß auch beim Schließen 
eines in der Druckleitung befindlichen Schiebers keine Druckerhöhung 
stattfindet. . Es kann also ohne jegliche Gefahr ein am Ende einer 
langen Leitung befindlicher Schieber geschlossen werden, ohne daß 
es nötig ist, die Pumpen selbst abzustellen. 

Die genannten Vorzüge hat die Praxis voll anerkannt, ein Beweis 
hierfür ist die rasche Einführung der Zentrifugalpumpe im Bergbau. 

Für die Kolbenpumpe bleibt als nicht unwesentlicher Vorteil 
bei direkter Kuppelung mit einem Motor der um 5 — lO^/^ niedere 
Kraftbedarf. Wird jedoch wegen der geringen Tourenzahl der 
Kolbenpumpe zwischen dieser und dem Antriebsmotor ein Vorgelege 
in Gestalt einer Zahnrad Übersetzung oder eines Riementriebes ge- 
schaltet, so bleibt auch die fast ausschließlich direkt mit dem Motor 
gekuppelte Zentrifugal pumpe hinsichtlich des Gesamt Wirkungsgrades 
hinter der Kolbenpumpe nicht zurück. 

Sind schon die Anschaffungskosten einer Zentrifugalpumpe 
gegenüber einer Kolbenpumpe geringer, so fallen dieselben auch 
fdr die Antriebsmotore . bei der Zentrifugal pumpe bedeutend kleiner 
aus. Für die Zentrifugalpumpe benötigt man bei direkter Kuppelung 
einen möglichst schnei laufen den, bei der Kolbenpumpe einen mög- 
lichst langsamlaufenden Motor. 
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Zur weiteren Einführung der Zentrifugalpumpe in die Praxis 
muß beim Bau derselben etets auf höchsten Wirkungsgrad und 
größte Betriebssicherheit geachtet iverden. Es kann nicht genug 
hervorgehoben werden, daß die Zentrifagalpnmpe, besonders die 
Eochdruck-Zentrifugalpumpe, die gewissenhafteste Ausführung so- 
wolil auf dem Konstruktionsbureau wie in der Werkstatt verlangt, 
nur so wird es möglich sein, befriedigende Nutzeffekte zu erhalten. 
Vor allem sollte man es vermeiden, auf Kosten des Nutzeffektes 
vorhandene Modelle zu benutzen. Wie bei dem nahe verwandten 
Wasserturbinenbau muß auch hier jeder Fall genau studiert und 
stets in Erwägung gezogen werden, wie man für denselben einen 
höchsten Nutzeffekt erreichen kann. Die bedeutenden Erfolge, die 
in den letzten Jahren der Hochdruck-Zentrifagalpumpenbau zu ver- 
zeichnen hat, sind hauptsächlich darauf zurückzuführen, daß sieh 
die ausführenden Firmen als Hauptaufgabe stellten, bei solidester 
Ausführung eine Zentrifugalpumpe mit höchstem Nutzeffekt za liefern 
und keine noch so großen Kosten zu scheuen, um dies zu erreichen. 

35. ZeDtrifugalpumpen verschiedener Systeme. 

Im heutigen Hochdruck -Zentrifugal pumpenbau sind nun ver- 
schiedene Systeme zu verzeichnen, von denen die vier bekanntesten 
in Fig. 79 — 82 schematisch dargestellt sind. So zeigt 

Flg. 79 Hochdruck-Zentritagalpumpe, Bauart Sulzer-Winterthur, 
Fig. 80 Hochdruck-Zentrifugalpumpe, Bauart Rateau, 
Flg. 81 Eochdruck-Zentrifugalpumpe, Bauart Jäger-Leipzig, 
Fig. 82 Hochdruck-Zentrifugalpumpe, Bauart Kugel-Gelpfce. 

Bei allen diesen Bauarten tritt als Unterscheidungsmerkmal die 
verschiedene Anordnung zur Aufhebung des Aehsialschubes hervor. 
Die möglichst große Entlastung der Welle von seitlichen Schüben 
bietet die Hauptschwierigkeit bei der Konstruktion der Zentrifugal- 
pumpe. Eine Zentrifugalpumpe ist nur dann betriebssicher zu 
nennen, wenn der Achsialschub zum größten Teil beseitigt ist. 

Es soll zunächst die Bauart von Gebr. Sulzer-Winterthur be- 
sprochen werden. Mit Recht kann man sagen, daß diese Firma 
die Vorkämpferin für den modernen Hochdruck-Zentrifugalpumpen- 
Bau gewesen ist. Sofort wurde hier richtig erkannt, daß nur mit 
Hilfe des Leitapparates für größere Förderhöhen befriedigende 
Wirkungsgrade zu erreichen sind. 

Die Sulzerpumpe ist in Fig. 79 schematisch dargestellt. Durch 
die gegenseitige Anordnung der Laufräder soll hier ein Ausgleich 

>) Mueller, Zeitschrift des Vereines deutscher Inifenieure, 1905, 
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des Axialsehubes bewirkt werden. Entsprechend den Räumen 1, 2, 
3, 4 sind die Flächen der Lautradböden mit F^, F^, Fg, F^ be- 
zeichnet. Bei genügendem äuße- 
ren Kranzspalt wird sich in den 
Räumen 1 und 2 der gleiche 
Druck i*j, in den Räumen 3 und 




4 der Druck p^ einstellen. Da F^ >• F^, so wird ein axialer Schub A^ 
nach der Saugseite hin auftreten von der Größe 
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^,-(F,-F,)-(a-Ji,), 
wenn mit jj^ der Druck vor dem Laufradeintritt bezeichnet wird. 
Beim zweiten Laufrad wird in Eiclitung der Druckseite ein 
axialer Schub ,^2 sich einstellen von der Größe 

-<s-«--f.)-(r.-A)- 

Diese Axialschübe wirken in entgegengesetzter Richtung, sie 
werden eich für jedes Räderpaar aufheben, wenn A^ ^ ,^2 ist. Die 
entsprechenden Flächen der Laufradböden können genau gleich 
groß hergestellt werden, so daß, wenn jetzt (p., — i'J^fPi — jj,) ist, 




Fig. 88. 

der Axialschub sich aufhebt. Die Diffe- 
renz dieser Drucke ist nun nichts weiter 
als der jeweilige Spaltüberdruck, der sich 
nach Gl. 23 ohne Berücksichtigung des 
Eotationsparaboloides durch die Be- 



ziehung darstellte H,j, = Jjif„- 



2? 



Durch genaue gleiche Dlmcnsionierung 
der Leitapparate wird man die Ge- 



halten, so daß also der Spaltübcrdruck 



noch abhängig i 
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wird von der Größe der jeweiligen Bruttodruckhöhe t]S^- Bei der Be- 
recbnung werden diese Druckhöhen für jedes Laufrad zwar gleich groß 
angenommen, dnrch Fehler in der Ausführung jedoch werden sich 
dieselben nicht mit genauer Größe einstellen können. Der hier- 
durch etwa auftretende AxiaUchub wird durch ein kraftig gebautes 
Eingspurlager anfgefaDgen. 

Die gegenseitige Anordnung der Laufräder bedingt nun eine 
eigentümliche Führung des Wassers vom Lanfradaustritt des einen 
bis zum Laufradeintritt des nächstenXaufrades. In Fig. 83, welche 
eine sechsstufige Sulzerpumpe im Schnitt zeigt, ist dies genauer 
zu ersehen. Der Umführungskanal In Fortsetzung des Leitradkanales 
wird durch in den Leitapparat der nächsten Stufe angebrachte 
Löcher geleitet. Von dem zweiten Laufrad wird dann in einem 
S-förmigen Kanal das Wasser dem (olgenden Laufrad zugeführt. 

Trotz der augenscheinlichen Kompliziertheit ist die Wasserführung 
immerhin sehr vorteilhaft, da sich keine so starken Krümmungen 
zeigen wie bei anderen Konstruktionen. 

Ein anderer Vorteil in der gegenseitigen Anordnung der Lauf- 
räder liegt darin, daß ein Spaltverlust nur an der einen Kranzseite 
auftritt. Ein Nachteil für den Fabrikanten ist es, daß zum vollstän- 
digen Druckausgleich nur eine gerade Anzahl von Stufenrädem ver- 
wendet werden kann. 

Bei der in Fig. 83 dargestellten Pumpe sind drei Paar Lauf- 
räder gegenseitig angeordnet. Vom Sai^rohr aus wird durch einen 
Krümmer das Wasser nach Durchströmen der sechs Lauf- und Leit- 
räder einem ringförmigen Gehäuse zugeführt, das mit einer koni- 
schen Erweiterung Anschluß zur Druckleitung hat. Die sechs Lauf- 
räder mit Leitapparaten (D.E.P.) sind in einem aus einem Stück 
gegossenen Gehäuse eingebaut. 

Die Pumpenwelle ist zweimal ge- 
lagert und zwar auf der durchgehenden 
Seite in einem mit dem Sangrohr- 
krümmer verbundenen Bingschmierlager, 
auf der Druckseite in einem am Deckel 
angebrachten Lager, das als Eingspur- 
lager ausgebildet ist. Diese der Firma 
Gebr. Sulz er durch zwei Patente ge- 
schützte Lagerung (s. Fig. 84) ist so ein- 
gerichtet, daß das durch die Führungs- ■ 
büchse a tretende Wasser in einen um 
das Lager befindlichen Hohlkörper fließt, 
aus welchem es mittelst des Rolires b abgeleitet wird. Durch diese 
sehr geschickte Anordnung treten zwei Vorteile auf. Es wird erstens 




Fig. 84. 
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die Stopfbüchse bedeutend entlastet, indem dieselbe jetzt nur noch 
einen sehr kleinen Überdruck abzuschließen hat, der nötig ist, um 
das Wasser durch das Abflußrohr 6 zu führen. Ferner erhält das 
Drucklager eine ausgezeichnete Kühlung. 



Pig. 85. 

Weitere Detailkonstruktionen der Sulzerpumpe sind aus Fig. 
85 u, 86 zu ersehen. Fig. 85 zeigt vier auf der Welle aufgekeilte 
Laufräder, Fig. 86 die inneren Teile der Pumpe mit den Leit- 
Bchaufelkanälen. 



Fig. 86. 

Das Pumpengehäuse ist gewöhnlich aus Gußeisen, bei hohen 
Drucken aus Stahlguß hergestellt. Die Lauf- und Leiträder sind 
aus Bronze von besonderer Legierung, die Welle aus Nickelstahl, In 
besonderen Fällen erhalten gewisse Teile auch säurebeständiges Putter, 
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Fig. 87 — 90 zeigen noch einige Ausführungen der Sulzer- 
pumpen. Bei der in Fig. 87 dargestellten Pumpe befindet sich an 
Stelle des Saugrohrkrünimers ein ringförmiger Saugraum, wie er 



häutig verwendet wird, wenn die Saugleitung sich seitlich anschließt. 
Aus Fig. 88 ist eine Normaltype der Sulzerpumpe für elektrischen 
Antrieb, aus Fig. 89 eine solche mit Riemenantrieb zu ersehen. 



Fig.m. 

In der Ausbildung als Senkpumpe wird die Sulzer-Hochdruck- 
Zentrifugalp um pe senkrecht gelagert, direkt mit einem Motor ge- 
kuppelt und zusammen mit diesem in einem Rahmen eingebaut {D.R.P.). 
Die Bauart einer solchen Pumpe ist aus Fig. 90 zu erkennen. Der 

KeunsiiD, Zentrifugal pumpen. H 
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Rahmen ist aus ^'rotileisen zusammengefügt und besitzt zum Schutze 
der Pumpe und des Motors gegen herabfallende Gegenstände oder 
Sprengstücke einen oberen und unteren Holzboden. Die Rolle für 
das Schachtseil zum Niederlassen und Hochziehen der 
Pumpe ist am oberen Querstück des Rahmens ange- 
bracht, an dessen seitlichen U- Eisen noch besondere 
Gleitschuhe zur Fahrung der Pumpe in den Spur- 
platten befestigt sind. Der Motor, meist in gekapselter 
Bauart, ist mit der Pumpe durch elastische Kuppelung 
verbunden. Eine an den Bahnen angebrachte Leiter 
dient zur Ei'leichterung der Bedienung von Pumpe 
und Motor. 



Fig. 89. 

Fig. 80 zeigt die schematische Anordnung der 
Hoch druck -Zentrifugalpumpe von Eateau. Die Wasser- 
führung erfolgt hier in wellenförmiger Richtung. Nach 
dem Austritt aus dem Laufrad wird das Wasser weiter 
in radialer Richtung in einen Leitapparat geführt, und 
erst beim Austritt aus demselben liegt die Krümmung 
von annähernd 180*. Der jetzt folgende Umführnngs- 
kanal (siehe Fig. 91) erhält Schaufeln, die in Richtung 
des durch die Krümmung fließenden Wasserstrahles 
beginnen, und die zum Eintritt des nächsten Laufrades 
in Richtung der absoluten Eintrittsgeschwindigkeit 
endigen. D.R.P. Zur Aufhebung der seitlichen Drucke 
werden hier die dem Wasserdruck ausgesetzten beiden 
Laufradflächen so bemessen, daß die niedere Wasser- I"'«- ^0. 

Pressung auf eine größere, die höhere auf eine kleinere 
Laufradfläche wirkt. Zu dem Zweck erhalten die äufleren Lauf- 
radkränze ungleiche Durchmesser. Im äußeren Teile bewegt sich 
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auf der einen Seite die Lauf radsch auf el frei gegen die Gehäuaewand. 
Bei dem kleineren Kranzdurchmesser wird sich ein geringerer Spalt- 

«^ — u* 
druck einstellen als bei den größeren, da hier die Größe -^—- 

kleiner ist. Außerdem wird in dem kleineren Laufradkranz die 
durch die bonische Erweiterung der Laufradkanäle erfolgte Drnck- 
umsetzung der relativen Eintrittsgeschwindigkeit geringer sein. 

Es wird nun sehr schwer sein, eine richtige Wahl 

~ " " " "" " " zu treffen, so 

Lautradböden 

Dur eine teil- 

iitlafitung soll 




ein hinter dem letzten Laufrade auf der Druckseite aufgekeilter 
Kolben bewirken, welcher mit möglichst geringem Spiel in einem 
zylinderartigen Anguß des am Gehäuse angeschraubten Deckels 
rotiert {siehe Fig, 91). Auf die Vorderseite des Kolbens wirkt der 
volle Wasserdruck, während die Hinterseite desselben mit irgend- 
einer Druckstufe oder mit dem Saugraum im vorderen Pumpendeckel 
in Verbindung gebracht wird. Durch die Differenz der beiden 
Kolbendmcke soll der Axialschub aufgehoben werden. Zu be- 
denken ist hierbei, ob nicht die Kolbenfläche bei mit Sand zer- 
setztem Wasser durch das fortwährende Durchströmen der Flüssig- 
keit leicht abgenutzt wird. Dies brachte auch die Firma Sautter, 
HarU & Co., Paris, die Pumpen, System Rateau, baut, in Erfahrung 
und ordnet daher zur Verhinderung einer schnellen Abnutzung der 
Kolbenfläche eine eigens konstruierte Sehmiervorrichtung an. 

Wie aus der Fig. 92, welche eine von den Skodawerken in 
Pilsen gebaute zwöltstufige Rateaupumpe zeigt, zu ersehen ist, ist das 
äußere Gehäuse in der Längsachse geteilt, Die inneren Teile des 
Gehäuses, die die Leit- und Umführangsschaufeln entjialten, sind 
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nicht geteilt. Bei der Montage der Pumpen werden abwechselnd 
die Laufrader und Leiträder auf die Welle geschoben und hierauf 
das ganze in die untere Gehäusewand eingesetzt und die Leiträder 
mit dem Gehäuse verschraubt. Nachdem der obere Teil des Ge- 



Pig. 92, 

häuses aufgesetzt ist, wird der Saugrohrkrümmer und das Druek- 
gehäuse, welches hier in Spiralform ausgebildet ist, angesetzt und 
mit dem Gehäuse verbunden. 

Zur Aufnahme eines sich etwa einstellenden Axial Schubes 



Fig. 93. 

dient ein Kammlager mit Eingschmierung. Dasselbe ist bei der 
Ausführung der Skodawerke entweder zwischen Pumpe und Motor 
in einem separaten Lagerbock untergebracht, oder es wird eines 
der Motorlager als Kammlager ausgebildet. 

Die Druckleistung der einzelnen Stufen der Eateaupumpe ist 
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gering, so wird gewöhnlich von einem Rade ein Druck von 20 m 
erzeugt. Natürlich fallen dementsprechend die LauErftder im Durch- 
messer kleiner aus. Die Folge der kleineren Förderung der Laufräder 
ist, daß diese Pumpen bei größeren Förderhöhen durch die große An- 
zahl der Kader sich sehr lang bauen, wodurch eine Teilung der 
Pumpen nötig wird. Es wird dann der Antriebsmotor in die Mitte 
der beiden Pumpenteile gesetzt, wobei zu gleicher Zeit der Axial- 
schub durch die gegenseitige Anordnung der Laufräder fast voll- 
ständig aufgehoben wird. Eine derartige Pumpe zeigt Fig. 93. 



Fig. 94. 

Diese von der Firma Sautter, Harle & Co., Paris gebaute Pumpe ist 
besonders beachtenswert, weil mit derselben ein geringes Wasser- 
quantum von 0,41 cbra pro Min. auf 400 m gefördert wird. Die 
Pumpe macht dabei 2900 Umdrehungen pro Min. Interessant ist 
auch die Ausführung einer Rateaupumpe von gleicher Firma, die 
4,17 cbm pro Min. auf 4 verschiedene Druckhöhen von 30, 60, 90, 
120 m fördern kann (siehe Fig. 94). Die Teilung der Pumpe in 
verschiedene Förderhöhen ist besonders beim Entsumpfen von 
Schächten sehr angebracht. 

Eine von den Skodawerken, Pilsen ausgeführte Rateaupumpe 
mit direktem Antrieb einer Dampfturbine zeigt Fig. 95. Die Pumpe 
fördert bei einer minutlichen Tourenzahl von 3250 mit 4 LauJfrädem 
3,0 cbm pro Min. auf eine Förderhöhe von 208 m. Wegen der 
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hohen Tourenzahl war man gezwungen, für jede Stnfe eine Förder- 
höhe von ca. 50 m anzunehmen. Beachtenswert ist der äußerst ge- 
ringe Raumbedarf dieser Pumpe mit Dampfturbine, der in der 
Länge 3,5 m, in der Breite 1,75 m und in der Höhe 1,6 m beträgt. 
Pia-. 9fi zeiat noch eine von den Skoda- 
für eine 
ut 106 m 



rig. 95. 

Förderhöhe. Es sind hier ö Laufräder angeordnet, die minutliche 
Tourenzahl beträgt 2900. 

Zu Versuchszwecken haben die Skodawerke nach Angaben 
von Eateau eine Pumpe mit einem Laufrade von nur 0,08 m Dureh- 
messer ausgeführt, welche mit einer Dampfturbine direkt gekuppelt 
bei der hohen Tourenzahl von 18000 pro Min. 0,72 cbm pro Min. 
auf 236 m fördert. Dabei soll laut Angaben der mechanische Nutz- 
effekt der Pumpe allein 60*/{, betragen haben. Bei etwas reduzierter 
Wasser lieferung vermochte diese winzig kleine Pumpe sogar Förder- 
höhen bis zu 300 m zu tiberwinden. 

Eine gleiche Wasserführung wie die Rateaupumpe zeigt die 
Hochdruck-Zentrifugal pumpe von J. H. Jaeger & Co., Leipzig. Be- 
sonders die Jaegerpurape hat wegen der Einfachheit ihrer Kon- 
struktion als Muster verschiedener ähnlicher Ausführungen gedient. 
Die Pumpe von Worthington, Newyork, ist sehr verwandt mit der 
Jaegerschen, was zu einer Interessengemeinschaft geführt hat, indem 
die Firma Worthington die Ausführungsrechte von der Firma J. 
H. Jaeger- Leipzig für alle Länder, mit Ausnahme des Deutschen 
Reiches und Österreich -Ungarns, erwarb. Um zu zeigen, welches 
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ungeheure Absatzgebiet Amerika für diese Pumpen hat, möge an- 
geführt werden, daß die Firma Henry E, Worthington, welche erst 
im Jahre 1901 den Bau von HochdrackZentrifagalpnmpen auf- 
genommen hat, im Jahre 1906 ca. 80 solcher Pumpen monatlich 
lieferte.^) Dies ist zugleich ein Beweis für die schnelle Einführung 
dieser modernen Pumpen. 

Bei der Jaegerschen Kon- 
straktion wird nun jedes Lauf- 
rad für sich auf folgende Weise 
entlastet. 

An den beiden Außenseiten 
eines jeden Laufrades sind Dich- 
tungsringe B angebracht (siehe 
Fig. 81), welche gegen ent- 
sprechende in das Gehäuse ein- 
gesetzte Ringflächen abdichten. 
Bei genügender Weite des 
äaßeren Kranzspaltes werden 
sich in den Rftumen 1 und 2 
gleiche Dimcke einstellen. Die 
Räume 3 und 4 innerhalb der 
Dichtungsringe sind durch in 
genügender Anzahl in dem Lauf- 
rad bo den vorhandene Durch- 
bohrungen in Verbindung ge- 
bracht, so daß, wenn man ein- 
mal den geringen Überdruck 
zur Führung des Spaltwassers 
durch die Löcher vernach- 
lässigt, auch die Drucke in den 
Räumen 3 und 4 sich gleich 

groß einstellen. Eine seitliche Fig. gg. 

Verschiebung der Welle wer- 
den jetzt nur noch die alle nach derselben Richtung hin wirken- 
den Strömungsdrucke , welche beim Eintritt des Wassers in die 
Laafradkrümmung auftreten, bewirken. Es könnte also bei dieser 
Anordnung, ein genügender Schaufelspalt vorausgesetzt, der Axial- 
schub fast vollständig beseitigt werden. Dabei sei noch bemerkt, 
daß die Lautradböden und Wände des Gehäuses, welche die 
Bäume 1 und 2 umschließen, möglichst gleiche Ausbildung erhatten, 
damit die in diesen Räumen sich bildenden Rotationsparaboloide 
möglichst gleichen Druck erzeugen. 

') Uaeller, Ztschrtt. des Vereines deutscher Ingenieure 1905. 
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Ist der äußere Kranzspalt gegen den inneren sehr groß, so 
wird sich die S pal t was ser menge ohne Berücksichtigung des Rotations- 
paraboloides nach Gl. 26 berechnen. In diese Gleichung muß 
für D^ der Durchmesser der Schleifränder eingesetzt werden. Wie 
im Kapitel 6 angegeben, wird der Spaltverlast durch Anord- 
nung eines inneren und äußeren Schleifrandes verringert, wobei 
sich dann die Spaltwasserraenge nach Gl, 32 berechnet. Sind 
nun an beiden Seiten des Laufrades die Spaltflächen nicht gleich 
groß, so werden sich auch, wie dies aus Gl. 30 zu ersehen ist, 
in den Räumen 1 und 2 nicht gleich große Drucke einstellen 
können. Um einen Druckausgleich zwischen den beiden Räu- 
men 1 und 2 in dieseni Falle herzusteilen, müßte man dieselben 
durch ein Rohr verbinden, wobei man aber bei vorliegender Kon- 
struktion auf Schwierigkeiten stößt. Auch 
eine ungleichmäßige Abnutzung der 
Sehleitringe kann trotz genügenden 
äußeren Schaufel Spaltes eine ungleiche 
Druck Verteilung in den Räumen 1 und 2 
her\-orrufen , wodurch dann ein mehr 
oder minder großer Axialschub sich ein- 
stellen wird. Zu dieser Erkenntnis ist 
auch die Firma Jaeger gekommen und 
hat sich kürzlich eine Vorrichtung paten- 
tieren, lassen, welche die durch un- 
gleiche Abnützung der Schleifringe auf- 
tretenden Axialschübe selbsttätig be- 
seitigen soll. Diese Vorrichtung ist in 

' Fig. 97 dargestellt. 

^«- 9'' Die Welle mit den Laufrädern hat 

geringe seitliche Verschiebbarkeit, der 
äußere Radkranz ist zylindrisch, während die denselben ein- 
schließende Fläche des Gehäuses kegelförmig gestaltet ist. Erhält 
nun die Achse bzw. die Räder aus irgend einem Grunde ein- 
seitigen Schub, z. B. von rechts nach links , so daß sich das 
Rad, wie in der Figur angedeutet, nach links verschieben will, so 
wird durch die kegelförmige Gestaltung der Gehäosewand der 
Spalt auf der linken Seite sich vergrößern und durch das eintretende 
Druck Wasser wird ein höherer Druck erzeugt, der das Laufrad 
wieder nach rechts schiebt. 

Auch Jaeger ordnet zur Aufnahme eines noch auftretenden 
Axsialschubes ein an der Saugseite sitzendes Kammlager an. 

Sehr vorteilhaft ist es, bei der Hochdruck-Zentrifugalpumpe 
jedes Laufrad einzeln für sich zu entlasten, bei welcher Anordnung, 
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auch wenu die einzelnen Laufräder verschieden hochdrücken. 
der Axialsehub aufgehoben 
Jaegerpumpe sind aus den 
Fig. 98/99 zu ersehen. 

Die Flüssigkeit tritt 
durch das Saugrohr in 
das erste Laufrad, dann 
durch den in gleiclicr 
Achse liegenden Leitappa- 
rat, welcher ebenso wie 
das Laufrad aus Bronze 
besteht. Der Leitapparat 
ist in das Gehäuse einge- 
setzt und nach der Saug- 
seite hin offen, was ein 
Nacharbeiten der Leitrad- 
Bchaufeln auf eine ganz 
genaue Schaufel weite er- 
möglicht. Die Leitschau- 
feln führen an ihrem Ende 
das Wasser radial aus. In 
einem S-förmigen Kanal 
wird das Wasser nach dem Austritt aus dem Leitrade dem nächsten 
Laufrade zugeführt. Zur regelrechten Wasserführung befinden sich 
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in dem Umfühmngskanal wiedenim Schaufeln. So tritt das Wasser 
von Stufe zu Stufe, bis es zuletzt In ein rundes Gehäuse gefülin 
wird, das einen konischen Anschluß zur Druckleitung hat. 

Das die Leitapparate umschließende Gehäuse besteht hier aus 
einer Anzahl gleicher Teile, deren Zahl der Stufenzabl entspricht. 
Die einzelnen Teile werden mit Bolzen zu einem ganzen verbunden. 
Diese Unterteilung der Gehäuse bietet verschiedene wichtige Vorteile, 
Ist das Gehäuse aus einem Stück, so können die in dasselbe hinein- 
geschobenen inneren Teile leicht festrosten, was ein schnelles Aus- 



rig. ioo. 

einander nehmen der Pumpe erechwert. Durch die Teilung der 
Gehäuse ist dies vermieden und gestaltet sich auch die Demontage 
einfacher. 

Häufig kommt es bei Abteufpumpen vor, daß zur Vergrößerung 
der Förderhöhe neue Stufen an eine alte Pumpe angebaut werden. 
Eine Vermehrung der Stuten gestaltet sich bei diesem Pumpen- 
system durch die Teilung der Gehäuse sehr einfach. Die alten 
Pumpenteile können mit Ausnahme der Welle, die entsprechend 
länger werden muß, verwendet werden. Ist das Gehäuse aus einem 
Stück, so kann dieser Teil der alten Pumpe bei einer Vermehrung 
der Stufen nicht benutzt werden. 

Die Welle ist an der Saug- und Druckseite in Eingschmier- 
lagem geführt. Das an der Saugseite befindliche Lager ist meist 
als Kammlager ausgebildet. 
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Fig. 100 zeigt eine dreistufige Hoclidruck-Zentridigalpuinpe für 
8 cbm pro Min, auf 125 m Förderhöhe. Die Pumpe ist mit einem 
Drehstrommotor mittelst Lederbandkuppelung verbunden/) 



Bei der zwölfstufigen Pumpe (Fig. 101) findet sich in der 
lilitte zwischen dem je sechs Stufen enthaltenden Gehäuse der An- 
triebsmotor. Die gegenseitige Anordnung der Pumpenkörper soll im 



vorliegenden Fall nicht die Aufhebung des axialen Schubes be- 
zwecken, denn es sind, wie aus der Figur ersichtlich, die Pumpen 
durch nachgiebige Kuppelungen mit dem Motor verbunden. Bei 



') Mueller, Ztschrft. des Tereines deutscher Ing;enieure 1905. 
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der Ausführung einer Pumpe mit zwölf Stufen würde die Welle 
schon eine beträchtliclie Länge haben und ist, wenn, nicht die Räder 
ganz genau ausbalanzien sind, bei der sehr hohen Tourenzahl ein 
seitliches Äusbicgen der Welle leicht möglich. Hauptsächlich dieser 
Umstand bedingt die Teilung 
der Pumpe. 

Interessant ist auch die in 
Fig. 102 dargestellte Anordnung 
einer sechsstufigen und einer 
zweistufigen Pumpe, die beide 
mit Ansrückkuppelung an eine 
gemeinsame Welle geschaltet 
sind, die 1500 Umdrehungen 
pro Min. macht. Die Anord- 
nung einer Jaeger sehen Senk- 
pumpe zeigt Fig. 103. 

Auch den Bau von Nieder- 
druck - Zentrifugal pumpen hat 
die Firma Jaeger in neuerer 
Zeit aufgenommen. Fig. 104 
zeigt die allgemeine Anordnung 
einer Niederdruckpumpe ohne 
Leitapparat. Der Eintritt in 
das Laufrad erfolgt hier von 
zwei Seiten, wodurch ein voll- 
ständiger Druckausgleich er- 
zielt wird, aber wieder in der 
Voraussetzung, daß der äußere 
Spait genügende Größe hat. 
Fig. 105 zeigt eine direkt mit 
einem Motor gekuppelte Nieder- 
druck-Zentrifugalpumpe in die- 
ser Ausführung. 
Fig. 103. Diese Pumpen haben nun 

beim Eintritt in das Laufrad 
eine etwas ungünstige Wasserführung, weswegen sie nur in kleineren 
Ausfühmngen gebaut werden. Bei größeren Niederdruckpumpen 
wählt man eine Anordnung, wie sie Fig. 106 angibt. Der Einlauf 
in das Laufrad geschieht hier auch von zwei Seiten, jedoch wird 
das Wasser in normalen Krümmern geführt. Diese Anordnung 
benötigt natürlich zwei Saugrohre. Die in Fig. 106 dargestellte 
Pumpe fördert bei einer minutlichen ümlaufszahl von 365, 45—50 cbm 
pro Min, auf eine Höhe von 13 m. 
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Die Bauart der Hochdruck -Zentrifugalpumpe nach dem Patent 
von Kugel-Gelpke weicht hinsichtlich der Wasserführung: von 
den vorher erwähnten Systemen ab, indem hier Lauf- und Leitrad 
S-förmig ausgebildet sind (siehe Fig. 82.) Das Waseer tritt in 
axialer Richtung in die Lautradschauteln ein und verläßt dieselben 
wieder nach zweimaliger Krümmung um 90** in axialer Richtung. 



l-lg. 10b. 

In gleicher Weise durchströmt das Wasser den Leitapparat. Durch 
diese Anordnung will man erreichen, daß das Wasser beim Durch- 
strömen des Leit- und Laufrades stets durch Schaufeln richtige 
Führung erhält. 

Für die normale Leistung der Pumpe, für welche sich das der 
Rechnung zugrunde gelegte Ein- und Austrittsdiagramm richtig ein- 
stellt, ist eine solche kontinuierliche Wasserführung sehr angebracht, 
Jedoch wird dieselbe beim Abdrosseln, also bei Verringerung der 
Fördermenge, wo die Geschwindigkeiten andere als durch die 
Schaufelwinkei gegebene Eichtungen annehmen, den Nutzeffekt 
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durch Stoße an den Übergangestellen ungüDstig beeinflussen. Es 
soll hier auf Kapitel 28 hingewiesen werden, wo auf die Notwendigkeit 
eines möglichst großen Schaufelspaltes aufmerksam gemacht wurde. 
Bei der Doppelkrümmung des Laufrades wird sich auch das kreisende 
Wasser unangenehm bemerkbar machen, zumal das Wasser an 
Stellen um 90" abgelenkt wird, wo die größten Geschwindigkeiten 
auftreten. 

Einen Vorteil anderen Systemen gegenüber hat die Bauart von 
Kugel -Gelpke durch die Einfachheit der Ausführung, indem der Leit- 
apparat mit Umführungssch auteln aus einem Stück hergestellt wird. 
Ferner erhält das den Leitapparat umgebende Gehfluse hier im 
Durehmesser sehr kleine Abmessungen. 



- Fig. !07. 

Fig. 107 zeigt den Längsschnitt einer siebenstufigen Hochdruck- 
purape nach genanntem System.^) Die einzelnen, mit S-förmigen 
Kanälen versehenen Leitapparate sind aneinander stoßend in einem 
zylindrischen Gehäuse montiert und können nach der Seite des freien 
Wcllenendea herausgenommen werden. Bei der letzten Druckstufe 
tritt das Wasser in radialer Richtung in den Leitapparat, von dem es 
in gleicher Eichtung einem spiralförmigen Gehäuse zugeführt wird. 

Zur Aufhebung des axialen Schubes wird bei der Ausführung 
von Escher, Wyß & Co., Zürich, in die Eingräume zwischen den 
Lauf- und Leiträdern Druckwasser geleitet, wobei an einem an der 
Umführungsleitung befindlichen Hahn der Druck reguliert werden 
kann. Bei der Ausführung der Berliner Maschinenbau-Aktien-Gesell- 
sehaft vormals L. Schwarzkopff ist ein besonderer Entlastungskolben 
(D.R.P.) angeordnet. 

*) Ztschrft. für daa K^aaiatc Tarbinenwesen 1905. 
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Wie bei der Eateaupumpe wird man auch bei dieser Kon- 
struktion nur durch eine besondere Entlastungsvorrichtng den axialen 
Schub aufheben können. Der etwa sieh noch einstellende AxialBChub 



Fig. 109. 

wird durch ein sehr kräftig gebautes, an dem freien Weltenende 
befindliches Stützlager aufgenommen. Dieses Lager ist verstellbar 
eingerichtet, gestattet somit eine genaue Einstellung der Mittellage von 
Lauf- nnd Leitrad. 
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Fig. 108 — 110 zeigen Pumpen, System Kugel-Gelpke, in der 
Ausführung von Schwarzkopff, Berlin, die sämtlich mit von derselben 
Firma gebauten Motoren gekuppelt sind. 

Eine fttnfstufige Hochdruckpumpe ist in Fig. 108 zu sehen. 
Besonders hervor tritt hier der starke Bau der Außenlager. 

Bei der in Fig. 109 dargestellten Pumpe 
wird durch den zweiseitigen Einlauf der axiale 
Schub teilweise aufgehoben. Die äußeren hier 
sichtbaren Umführungsrohre dienen zur Wasser- 
zuführung für das im inneren Teil der Stopf- 
büchse befindliche Wasserschloß, das ein Ein- 
dringen von Luft verhindern soll. 

Fig. llOzeigtnoch eine kleine Hochdruck- 
pumpe mit vertikaler Welle, Der Motor ist 
hier in gehöriger Entfernung von der Pumpe 
angeordnet, weil die Pumpe oft auch unter 
Wasser arbeiten muß.^) 

In Vielseitigkeit der Konstruktion und der 
Verwendungsart der Zentrifugalpumpe zeich- 
net sich besonders die Firma Brodnitz & 
Seidel, Berlin aus. Dieselbe hat besondere 
Typen für Förderung von reinem, sandhaltigem 
und schlammigem Wasser. Nach Mitteilung 
betreiben Brodnitz & Seidel seit dem Jahre 
1860 den Bau von Zentrifugalpumpen als 
Spezialität. Eigentümlicherweise hat diese 
Firma den Leitapparat selbst bei ihrer Hoch- 
druck-Zentritugalpumpe nicht eingeführt. 

Die Type einer Hochdruck -Zentrifugal- 
pumpe, die im Prinzip der Sulzerpumpe ähn- 
lich ist, zeigt Fig. 111.*) Hierbei sei bemerkt, 
daß natürlich die Hoehdruck-Zentrifugalpumpe 
von Brodnitz & Seidel älterer Bauart ist als die 
Sulzerpumpe. 

Das Wasser tritt durch das Laufrad B 
direkt in ein spiralförmiges Gehäuse, das den 
Leitapparat ersetzen soll. Die Überführung des Fig. 110. 

Wassers zum nächsten Laufrade, also von C 

nach D, geschieht in einem außerhalb des Gehäuses befindlichen 
Umführungsrohr. In Fig. 112, welche eine solche Pumpe in Ansicht 
zeigt, ist dies genauer zu sehen. Das zweite Laufrad führt das 

') Zeitschrift i\ix das gesamte Turbinenwesen, 1905. 
*) Hartmann u. Knoke, „Die Pumpen", Julius Springer, Berlin. 
NBomann, Zenliifugalpiimpen. 12 
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Wasser ebenlalls einem Bpiraltönnigen Gehäuse zu, das bei dem Aus 
lauf eine konische Erweiterung für den AnschluQ zur Druckleitung hat 



An der Druckseite ist die Welle in einer nach außen abge- 
schlossenen Führungsbüchse gelagert, die mit konsistentem Fett 
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geschmiert wird, wahrend sie auf der Saugseite meist in einem 
auf der gemeinsamen Grundplatte montierten Ringschmierlager ge- 
führt wird. 

Wie bei der Sulzerpumße wird hier ein vollständiger Ausgleich 
des axialen Schubes durch die gegenseitige Anordnung der Lauf- 
räder nur dann eintreten, wenn jede der beiden Stufen gleich hoch 
fördert und der äußere Kranzspalt gegen den inneren genügende 
Größe hat. Zur Aufnahme des Äxialsehubes wird also auch hier 
«in Stützlager angeordnet werden müssen. 

Für größere Förderhöhen setzt &)odnitz & Seidel zu beiden 
Seiten der Motorwelle je eine solche zweistufige Pumpe, Mit dieser 
Anordnung können jedoch nur vier Stufen Venvendung finden, so 
daß sich wohl diese Pumpe für größere Förderhöhen nicht eignen 



l'ig. 113. 

wird. Ob wirklich die Pumpe ohne Leitapparat mit anderen 
Pumpen, die einen gut durchkonstruierten Leitapparat besitzen, hin- 
sichtlich der Höhe des Wirkungsgrades konkurrieren kann, soll 
dahingestellt bleiben. 

Fig. 113 zeigt eine Zentrifugal pumpe der gleichen Firma für 
Wasser mit starkem Sandgehalt und für schlammige Massen. Die- 
selbe ist der soeben beschriebenen Pumpe sehr ähnlich, nur daß 
hier je eine Stufe getrennt zu beiden Seiten der Abtriebsscheiben 
angeordnet ist. Die Schaufelräder und Schleifringe sind, um wider- 
standsfähiger gegen Abnutzung zu sein, aus Stahlguß gefertigt. 
Femer ist zur Reinigung der Grundbüchsen und der Seitenkammern 
der Laufräder eine Reinwasserspülung vorgesehen. Die in Fig. 113 
dargestellte Pumpe ist für die Oberrhein-Korrektion im Kanton 
St. Gallen, Schweiz, zur Fortschlemraung der gebaggerten Kies- 
und Tonmassen geliefert und arbeitet trotz der schwierigen Ver- 
hältnisse sehr befriedigend. 

12* 
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Auch im Bau von Niederdrnck-Zentrilugalpumpen hat die Firm» 
Brodnitz & Seidel sehr Gutes geleistet. Sie ist wohl die erste, 




die in Deutschland diese Pumpen in Verwendung als Dock- und 
EntwftSBerungBpumpeii gebaut hat. So stehen eine ganze Reihe 
dieser Pumpen bei den Kaiser- 
lichen Werften in Kiel, Wilhelms- 
haven und Danzig im Betrieb. 
Die allgemeine Anordnung der- 
artiger Niederdruck -Zentrifugal- 
pumpen zur Bewältigung größe- 
rer Fördermengen auf kleine 
Dniebhöhen zeigt Fig. 114, 115.') 
Dem doppelseitigen Laufrad 
wird in zwei symmetrisch an- 
geordneten Krümmern das Was- 
ser zugeführt. Der innere und 
äußere Spalt ist hier durch be- 
sonders eingesetzte Dichtungs- 
ringe a und 6 verringert. Inter- 
essant ist, daß Brodnitz & Seidel 
Fig. 115. eine bessere Ausbildung des 

Rotationsparabo loides zur Ver- 
ringerung des Spaltüberdruckes sich dadurch schaffen wollten, daß 
sie dem von den beiden Schleifringen eingeschlossenen Räume eine 
') Hartmann u. Knoke, „Die Pumpen". 
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genügende Größe und genau gleiche Ausbildung gaben. — Als 
Spezialität betreibt die Firma Brodnitz & Seidel noch den Bau von 
sog. Liliput-Zentrifugalpumpen. Flg. 116 zeigt eine solche zweistufige 
Pumpe mit direkt gekup- 
peltem Motor, Die Pum- 
pen eignen sich sehr gut 
für den Springbrunnen- 
betrieb. Die Pumpe mit 
Motor wird hierbei in 
einem kleinen Schacht so 
tief aufgestellt, daß ihr das 
Wasser aus dem Becken 
zufließen kann. Auf diese 
Weise findet ein immer- 
währender Kreislauf statt, Fig. 116. 
und der Verbrauch an 

Wasser beschränkt sich nur auf das Quantum, welches durch Ver- 
dunsten und Verspritzen verloren geht. 

Fig. 117 — 120 zeigen Ausführungen von Zentrifugalpumpen der 
Firma A. Borsig, Tegel-Berlin. In Fig. 117 Ist die normale Type 
einer mehrstufigen Hochdruckpumpe mit direkt gekuppeltem Motor 



Fi«. 117. 

dargestellt. Das die Leitapparate umgebende Gehäuse hat hier 
-eine glatte zylindrische Form. Nach Lösen des vorderen Deckels 
ist es möglich, Leitapparate tmd Lauträder einzeln oder, nach Ent- 
fernen der Kuppelung, das ganze Innere der Pumpe zusammen 
herauszunehmen. Die Befestigung der Laufräder auf der Welle 
erfolgt mittelst Nut- und Federeingriffes, was die Abnahme der 



^.Google 



|g2 Ausführungen von Zentrifugalpampen. 

Laufräder von der Welle erleichtern soll. Zur Beseitignng des 
axialen Schubes befinden sich an mehreren Kadern der Einlaufseile 
EntlastungBscheiben, welche vor den 
offenen Leiträdern als Begrenzung 
umlaufen. Der eine äußere Kranz des 
Laufrades wird durch diese Anord- 
nung an eine Stelle gelegt, an wel- 
cher die absolute Austrittsgeschwin- 
digkeit zum Teil schon in Druck um- 
geseut ist, so daß der Spaitüberdruck 
vergrößert wird. Bei dieser Anord- 
nung wird es aber nicht möglich sein, 
den axialen Schub vollständig zu be- 
seitigen, da man nicht imstande ist, 
den Spaltüberdruck genau zu bestim- 
men. Borsig ordnet deswegen zur 
Sicherung der Welle gegen Längs- 
verschiebung ein sehr kräftig gebau- 
tes Kugelstützlager an.^) 
' ^ Bei sehr großen Förderhöhen wird 

;;i durch gegenseitige Anordnung der 
Teüpumpen der Axialschub aufge- 
hoben, was natürlich die Verwendung 
von starren Kuppelungen nötig macht, 
Fig. 118 zeigt eine derartige Anord- 
nung. Zur Erleichterung der Mon- 
tage sind die Teilpumpen mit dem 
Antriebsmotor auf eine gemeinsame 
Grundplatte gesetzt. Diese Platte ist 
zu beiden Seiten über die Pumpen- 
gehause hinaus verlängert und mit 
Gleitschienen versehen, in denen die 
Gehäuse mittelst in den Grundplat- 
ten gelagerten Schraubenspindeln zur 
schnellen Freilegung der inneren Teile 
der Pumpe verschoben werden können. 
In der Fig. 118 sind die auf der einen 
Seite freigelegten inneren Teile der 
Pumpe zu ersehen. Auf dem Druck- . 
stutzen ist ein Rückschlagventil vor- 
shen. Am Saugrohrkrümmer befindet sich ein Sicherheitsventil, 

') ,GIÜck auf 1805. 
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welches beim Undichtwerden des iu der Druckleitung befindlichen 
Rückschlagventiles verhindern soll, daß der volle Druck in die Saug- 
leitung eintritt. 



Fig. 119 und 120 zeigen Anordnungen von Niederdruck-Zentri- 
fugalpumpen von derselben Firma. Besonders ist bei der Kon- 
struktion der Pumpen auf eine gute Wasserführung Rücksicht ge- 



Pig. 120. 

nommen. Die Querschnitte für den Zu- und Ablauf sind reichlich 
bemessen und jede scharfe Krümmung möglichst vermieden. Fast 
ausschließlich wird das Wasser in normalen Krümmern den Lauf- 
rädem zugeführt. 
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Die Firma Fr. Gebauer, Berlin, benutzt bei ihren Niederdruck- 
Zentrifugalpumpen als Fundamentplatte das Zulaufrohr der Saug- 
leitung, wodurch sich die Anordnung dieser Pumpen sehr einfach 
und billig gestaltet. Fig. 121 zeigt eine derartige Pumpe für eine 
Leistung von 10 cbm auf eine Forderhöhe von 10 m. Zentrifugal- 
pumpen mit dieser Anordnung werden bis zu einer Leistung von 
150 cbm/min gebaut. 



fig. 122. Fig. 123. 

Fig. 122 zeigt die Normaitype einer Hochdruck-Zentrifugal- 
pumpe von derselben Firma. Ähnlieh der Jäger-Pumpe sind hier 
die einzelnen die Leiträder umschließenden Gehäuse geteilt. Der 
Gesaratkörper ist dann mit einem Blechmante) umgeben. 

Aus Fig. 123 ist noch die Anordnung einer Senkpumpe zu 
ersehen. 

Eine Nied erdruck -Zentrifngalpumpe in neuer Ausführung war 
von der Armaturen- und Maschinenfabrik A. G. vorm. J. A. Hilpert, 
Nürnberg, mit der Bezeichnung „Evolventen pumpe" D. R. P. und 
D.R.P. a. auf der Bayrischen Landesausstellung 1906 zu Nürnberg 
ausgestellt. 
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Fig. 124 und 125 zeigen diese Pumpe im Sclinitt. Es wurde die 
Bezeichnung Evolventenpumpe gewählt, weil das Wasser beim Durch- 
strömen dieser Pumpe 




Evolventenbahnen ge- 
führt wird. Abweichend 
von anderen Systemen 
von Niederdruckpumpen 

ist hier ein einseitiger 
Einlauf gewählt. — Die 
axiale Entlastung ge- 
schieht auf ähnliche Art 
wie bei der Jäger-Pumpe. 
Die Schleifringe sind je- 
doch hier nicht zylin- 
drisch , sondern laufen 
mit radialen Flächen an- 
einander. 

Die Erfahrung zeigt, 
daß bei stark mit Sand 
zersetztem Wasser sich 
bisweilen die Schleif- 
ringe ungleichmäßig ab 
nützen, wobei dann eir 
axialer Schub sich ein 
stellen kann. Bei der Evol- 
ventenpumpe ist zur Ein- 
stellung der Spalte eine 
Präzisions einstellvorrich- 
tung D. R, P. a. vorge- 
sehen, die während des 
Betriebes von Hand eine 
axiale Verstellung der 
Welle mit dem Laufrad 
ermöglicht. Bei vollstän- 
dig geschlossener Pumpe 
kann man genau gleiche 
Größe des Spaltes ein- 
stellen. Die Spaltgröße 
ist an einer Skala ab- , 

zulesen. 

In Verbindung mit der Präzisions-Einstell Vorrichtung steht ein 
Apparat, der zu jeder Zeit etwaige Differenzen der Drucke in den 
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Rätmien Ä und B anzeigt. Siehe Fig. 134. Während des Ganges 
der Pnmpe können mit dieser Einstellvorrichtung ■ die beiden Spalte 
so eingestellt werden, daß in den Räumen Ä und B gleiche Drucke 
auftreten, was an dem schon erwähnten Apparat abzulesen ist. — 

Eine Erneuerung zeigt die Ausbildung des Laufrad kranzes. Be- 
kanntlich ist der Spaltverlust von nicht unwesentlichem Einfluß auf 
den Gesamtnutzeffekt der Zentrifugalpumpe. In Kapitel 9 war an- 
gegeben worden, auf welche Weise man den Spaltverlust verkleinem 
kann. Die bisher iiierfür getroffenen Änderungen haben nun den 
Nachteil, daß der mit großer Geschwindigkeit ans dem Spalt tretende 
Wasserstrahl die im Saugrohr fließende Masse senkrecht trifft. Hier- 
durch treten außer dem Spaltverlust noch Verluste im Sangrohr, 
hervorgerufen durch Stöße und Wirbelung, auf. Die ÜberTalzung 
des inneren Laufradkranzes und der anschließenden Gehäusewand 
ist im vorliegenden Fall derartig ausgeführt, daß die durch den 
Spalt tretende Strahlschicht in Richtung der Saugrohrgeschwindig- 
keit abgeleitet wird (D. R. P.). Hierdurch werden einerseits die Stoß- 
and Wirbelbildungen beseitigt , andererseits wird die der Spalt- 
wassergesch windig keit innewohnende Energie zum Teil noch aus- 
genatat, indem die in Richtung der Saugrohrgeschwindigkeit aus- 
tretende Strahlschicht als Ejeklor wirkt. 

Auch eine neue Laufradkonstruktion hat die Armaturen- und 
Maschinenfabrik von J. A. Hilpert A. 0., Nürnberg, zum D. R. P. 
angemeldet. Bei dieser Konstruktion werden die Laufradkanäle mit 
rechteckigen Querschnitten derart ausgebildet, daß die relative Ein- 
tritts- zur relativen Austrittsgeschwindigkeit genau nach dem Gesetz der 
Geraden abnimmt. Untersucht man die Kanäle von Lanfrädem ge- 
wöhnlicher Konstruktion, bei welchen gleiche Schaufelhöhen auf 
konzentrischen Kreisen liegen, so findet man, daß die einzelnen 
Querschnitte der Kanäle, die senkrecht zum durchfließenden Wasser- 
strahl genommen sind, trapezartige Form erhalten und daß femer 
die Druckumsetzung durch Abnahme der Relativgeschwindigkeit 
eine sehr unregelmäßige ist, wodurch Stöße in den Laufradkanälen 
unvermeidlich sind. Durch die neue Ausbildung der Schaufel - 
kanäle mit rechteckigen Querschnitten werden einerseits die Reibungs- 
verluste beim Durchtritt des Wassers durch die Kanäle vermindert, 
andererseits erfolgt die Druckumsetzung der Relativgeschwindigkeit 
ohne jeden Stoß, Beide Faktoren tragen nicht unwesentlich zur 
Erhöhung des Nutzeffektes dieser Pumpen bei. Durch Fortfall jeg- 
licher Stöße sollen diese Pumpen vollständig geräuschlos laufen. 

Besonders beachtenswert ist noch bei dieser Evolventenpumpe 
die leichte Zugänglichkeit. Nach Abnahme des Ringdeckels B ist 
der Leitapparat und das Innere der Pumpe zwecks eventueller 
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Reinigung zugänglich. Die Demontage irgend eines Lagers, wie 
dies bei anderen Konstruktionen von Niederdruck- Zentrifugal pumpen 
nötig ist, kommt hier in Fortfall. 

Benannte Firma liefert auch für besondere Fälle neben einem 
Leitapparat für normale Leistung einen oder zwei weitere für kleinere 
Fördermengen. Diese Kombination gestattet eine teilweise Kegulierung 
der Zentrifugalpumpe. Sollen längere Zeit mit der Pumpe kleinere 
Wassermengen gefördert werden, so wird entsprechend der kleineren 
Wassermenge ein neuer Leitapparat eingesetzt. D.K.P.a, Auf diese 
Weise erreicht man, daß die Pumpe selbst bei halber Wassermenge 
mit höchstem Nutzeffekt arbeitet. Während bei der sonst üblichen 
Regulierung mittels Drosselschiebers der Nutzeffekt bei halber Be- 
aufschlagung der Pumpe gegen denjenigen für normale Leistung 
um 15 bis 20" j^ abnimmt, soll der Nutzeffekt nach Einbau eines 
neuen Leitapparates für halbe Beaufschlagung nur um ca. 4 */(, 
heruntergehen. Für manche Betriebe ist dies sehr von Vorteil. 



Fig. 126. 

Die Armaturen- und Maschinenfabrik A. G. vorm. J. A. Hilpert, 
Nüi-nberg, baut die Evolventenpumpen auch mit voller Regulierung. 
Die Förderung der Pumpe wird hier durch Öffnen und Schließen 
der drehbar im Leitapparat angeordneten Leilschaufeln reguliert, 

Fig. 126 zeigt noch eine größere einstufige Hochdruckpumpe 
der benannten Firma, die neben einer Pumpe für gleiche Leistung 
von der Maschinen- und Armaturenfabrik vorm. Klein, Schanz- 
lin & Becker, Frankenthal, auf der Bayrischen Landesausstellung 
zu Nürnberg 1906 zur Speisung der großen Leuchtfontäne im Be- 
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trieb war. Diese Pnmpe, die mit einem 200 PS. Siemena-Sehuckert- 
Hotor direkt gekoppelt war, förderte bei einer minatlicben Umlaut- 
zahl von 1200 13 cbm pro Minute aal eine manometrische Höhe 
von 50 m. Bemerkenswert ist, daß trotz der grofien Leistung die 
Pnmpe geräuschlos arbeitete. 

In Fig. 127 ist eine zweistufige Hochdrackpnmpe von gleicher 
Firma dargestellt, die ebenfalls anf der Baj-rischen Landesaus- 
stellung für die Wasserhaltung im Betrieb war. Die Pnmpe saugte 
aus acht auf dem Au^tellungsterrain befindlichen Filterbrannen 
und förderte das Wasser in ein auf einem der Aussichtstürme be- 



Pig. 127. 

findliches Bassin von 100 cbm Fasaungsraura. Die Leistung dieser 
Pumpe betrug bei einer minutlichen Umlaufzahl von 1 100 ca. 2,5 cbm 
pro Minute auf 45 m. Je eine Pumpe für gleiche Zwecke für etwas 
kleinere Leistung war auch von Gebr. Sulzer, Winterthur, und von 
Klein, Scbanzlin & Becker, Frankenthal, ausgestellt. 

Besonders den Zentrifugal pumpen wurde auf der Bayrischen 
Landesausstellung 1906 großes Interesse entgegengebracht. Während 
auf der Düsseldorfer Ausstellung 1902 zum Betrieb der Fontäne 
große Damptpumpen mit annähernd gleicher Leistung aufgestellt 
waren, haben auf der Nürnberger Ausstellung ausschließlich Zentri- 
fugalpumpen die ganze Wasserhaltung versorgt. 

36. Zentrifugalpumpen-Änlagen von Gebr. Sulzer, Winterthur. 

Um die Verwendbarkeit und die Art der Aufstellung der Zentri- 
fugalpumpen in verschiedenen Betrieben zu zeigen, sollen jetzt nocli 
einige von Gebr. Sulzer, Winterthur, ausgeführte Anlagen besprochen 
werden. 
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1 Clebr. Sulier, Wintwthur. 



Es war schon auf die ausgezeichBete Verwendbarkeit der Zentri- 
tugalpumpe als Bergwerkspumpe aufmerksam gemacht worden. Eine 
erste derartige größere Anlage wurde von Gebr. Sulzer, Winterthur, 
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für die Compania Minera y Metaturgia del Horcajo ausgeführt. Die- 
selbe ist von Dr. F. Heerwagen in der Zeitschrift des V. d. I. 1901 
ansführtich besprochen worden. Es sei hier nur kurz erwähnt, daß 
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bei dieser Anlage erst drei Pampen mit gleicher Förderhölie von 
ungetähr 130 m in verschiedenen Sohlen Übereinander arbeiteten, 
und dafi später eine vierte Pumpe für gleiche Förderhöhe in einer 
tieferen Sohle aufgestellt wurde. Aus Fig. 1 28 ist die Anordnung dieser 
Wasserhaltung zu ersehen. Die unterste Pumpe saugt das Wasser 
aus dem Sumpf und drückt es der nächsten Pumpe zu. Die weiteren 
Pumpen erhalten das Wasser unter Druck, arbeiten also ohne Saug- 
höhe, so daß das Eindringen von Luft ausgeschlossen ist. Alle 
Pumpen sind von derselben Größe, bewältigen also bei gleicher 
Tourenzahl gleiche Wassermengen. 

Während hier die Pumpen in verschiedenen Sohlen arbeiten, 
empfiehlt es sich in den meisten Fällen, die Pumpen in der untersten 
Sohle aufzustellen. Diese Anordnung zeigt die in Fig. 129 darge- 
stellte, von der Firma Gebr. Sulzer, Winterthur, ausgeführte Wasser- 
haltung der Zeche Viktor in Rauxel i. W. 

Es sind hier zwei vierstufige Zentrifugal pumpen hintereinander 
geschaltet. Bei einem Kraftverbrauch von 570 PS und 1040 minut- 
lichen Umdrehungen sollten laut Vertrag diese Pumpen 7 cbra pro 
Minute auf eine totale Widerstandhöhe von 624 m fördern. Bei den 
Übergabe versuchen wurde für eine Wasserförderung von 7,8 cbm 
pro Min. für die drei Pumpen 1466 PS und für eine W asser f Örd er ung 
von 6,96 cbm pro Minute 1306 PS verbraucht.') 

Femer ließ der Dampfkessel -Überwachnngsverein in Essen im 
Jahre 1903 durch einen besonderen Versuchs ausschuß diese Anlage 
prüfen, welche Versuche folgende Resultate ergaben (Zeitschr. des 
Vereines deutscher Ingenieure 1904). 

Putnae- Betriebs. 
V. H, Y. H. 

Wirkungsgrad des Kraftwerkes einschl. des 

Kabelverlustes 83,62 82,54 

'Wirkungsgrad der Pumpenanlage, Motor und 

Pumpe 71,25 71,25 

Wirkungsgrade der Pumpe allein 76,00 76,00 

Wirkungsgrad der Gesamtanlage 59,51 58,79 

Die Anordnung der Pumpen mit den Motoren zeigt Fig. 130. 
Die Pumpe A saugt das Wasser aus dem Sumpf an und führt es 
unter einem Druck von 26 Atm. der zweiten Pumpe B zu, aus 
welcher es unter dem gewaltigen Druck von 52 Alm. in die Steig- 
leitung tritt („Glückauf" 1904). In der Saugleitung ist ein Sicher- 
heits- und Fußventil angebracht. Beim Anschluß der Druckleitung 

') Herzog, Elektrische Bahnen n. Betriebe, 190S. 
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befindet sich ein Absperrschieber, ferner ist auch hier ein Rück- 
schlagventil eingebaut. Dasselbe soll verhindern, daß beim Still- 
stand der Pampen die ganze Wassersäule auf die erste Pumpe 
und auf das Fußventil der Saugleitung drückt. Würde eine solche 
Rückschlagklappe in der Druckleitung fehlen, so müßten natürlich 
sämtliche Pumpenteile für den Druck von 52 Atm. berechnet werden. 



Die Pumpen sind mittelst Lederbandkuppelung direkt mit den 
Motoren verbunden. Letztere sind in der Richming der Achse ver- 
schiebbar angeordnet, um die Pumpen auch von der Motorseite 
aus leicht zugänglich zu machen. 

Die In- und Außerbetriebsetzung der Pumpen erfolgt von der 
Zentrale aus, so daß bei den Pumpen selbst nur ein Notausschalter 
und zwei An^iöremeter nötig sind. Die Inbetriebsetzung dieser 
; geht folgendermaßen vor sich: 
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Nachdem die Pumpen bei gcBchlossenem Hauptabsperrschieber 
aus der Steigleitung: durch eine Umführungsleitung gefüllt sind und 
die in den Pumpenkörpem befindliche Luft abgelassen ist, wird 
der Generator in Betrieb gesetzt, wobei man dessen Erregung all- 
mählich verstärkt. Sobald die Pumpen einen Druck erzeugen, der 
um ca. 12 Atm. größer ist als die Waseerpressung in der Steigrohr- 
leitung, wird der Schieber allmählich geöffnet und es setzt sich der 
Überdruck von 12 Atm,, bei welchem die Förderung gleich Null 
war, in Mehrfördening um, und die Druckleitung fängt an auszu- 
gießen. Beim öffnen des Schiebers steigt allmählich der Kraftbedarf 
des Generatore, der beim geschlossenen Schieber nur 0,3 — 0,35 der 




normalen Leistung betrug. Der ganze Vorgang des Anlassens bis 
zum Ausgießen des Wassers aus der Druckleitung soll nach Angaben 
der Betriebsleitung nur eine Minute in Anspruch nehmen. Wartet 
man zu lange nach dem Anlassen der Pumpen mit dem öffnen des 
Schiebers, so erhitzt sich das in der Pumpe befindliche Wasser 
und man ist gezwungen, die Pumpe einige Minuten stillzusetzen 
und dann neu anzufüllen. Die Außerbetriebsetzung der Pumpen 
geschieht in umgekehrter Weise. Es wird also erst der Druck- 
schieber geschlossen und dann allmählich durch Ausschaltung der 
Erregung der Generator entlastet. Durch ein Telephon verständigt 
sich das Personal über besagte Vorgänge. 

Eine sehr interessante Anlage ist das ebenfalls von Gebr. 
Sulzer, Winterthur, ausgeführte Pumpwerk für die Grube Kasimir 
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der Warschauer Gesellschaft für Kohlenbergbau und Hüttenbetrieb 
in Niemcc.') Fig. 131 zeigt diese Äolage. Es fanden hier drei 
Zentrihigalpumpen Aufstellung, Jede Pumpe liefert bei 976 Um- 
drehungen 4,0 cbm pro min, auf 164 m Höhe. Die Anordnung dieser 
Pumpen ist so getroffen, daß dieselben teils auf Druck, teils auf 
Menge arbeiten können. 

Arbeiten die Pumpen auf Druck, so werden sie hintereinander 
geschaltet. Die erste Pampe drückt der zweiten und diese der 




FiK. 1. 



dritten das Wasser zu. Bei diesem Schema fördera dann die drei 
Pumpen 4 cbm pro Minute auf eine Höhe von 3 X 164 = 492 m direkt 
über Tag. 

Arbeiten nach Umschaltung der Schieber die Pumpen auf 
Menge, so saugt jede Pumpe für sich aus dem Sumpf Wasser. Die 
drei Pumpen fördern sodann 3X4^=12 cbm auf 164 m Höhe, wo 
sich die nächste Sohle befindet. Zur Durchführung dieser beiden 
Betriebskombioationen sind zwei Steigleitungen vorgesehen. 

Eine bedeutende Verwendung finden auch die Zentrifugal pumpen 
im Bergbau als Senkpumpen. In den engen Schachtquerschnitten 



') Herzog, Eloktr. Bahnen u. Betriebe, 1905. 
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kommt hier der sehr geringe Raumbedarf und vor allen Dingen 
auch der elektrische Antrieb sehr zur Geltung. 

Die erste größere Senkpumpenanlage wurde von Gebr. Sulzer, 
Winteriihur, für einen Schacht in Schlesien geliefert.*) Diese Anlage 
ist um 80 interessanter, weil hier Dampfpumpen überhaupt nicht 
imstande waren, den ersoffenen Schacht auszupumpen. Die Aufgabe, 
die die Pumpen zu erfüllen hatten, war kurz folgende: 



Fig. 133. 

In der Donnersmarckhütte sollte ein 400 m -Sehacht abgeteuft 
werden. Schon in einer Tiefe von 100 m wurden so mächtige 
Quellen angeschlossen, daß der Schacht ersoft. Nach dem Steigen 
des Wassers wurde ein minutlicher Wasser zufluß von ungefähr 15 cbm 
festgestellt. Die Versuche, den Schacht mit Dampfpumpen auszu- 
pumpen, mußten als erfolglos aufgegeben werden, weil, abgesehen 
von den rielen Reparaturen, die erforderlich waren, die drei in 

■) Herzog, Elektr. Bahnen u, Betriebe, 1905. 
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den Schacht eingebauten Pumpen, welche zusammen 10 cbm pro Min. 
förderten, den Schachtquerschnitt so ausfüllten, daß kaum Baum 
für einen Förderkübel übrig blieb. Die Pumpen schattten das 
"Wasser nicht und man mußte den Schacht wiederum ersaufen lassen. 
Um den wertvollen Schacht nicht aufzugeben, entschloß man sich 
endlich, einen Versuch mit Sulzer-Senkpumpen zu machen. 

Es wurden drei Senkpumpen in den Schacht eingebaut, von 
denen jede bei einer minutlichen Tourenzahl von 970 8 cbm pro 
Minute auf 160 m Höhe förderte, mithin alle drei Pumpen zusammen 




21 cbm pro Minute. Den Einbau dieser Pumpen mit dem Schachtquer- 
sehnitt zeigt Fig. 132. Während früher bei den Dampfpumpen mit 
einer Leistung von nur 10 cbm pro Minute kaum Platz für einen 
Förderkübel war", war jetzt bei den Zentrifugalpumpen mit einer 
Leistung von 24 cten pro Minute reichlich Raum für zwei Förderkörbe 
vorhanden. Der geringe Raumbedarf der Senkpumpen machte hier 
eine Abhilfe möglich. 

Die Stromversorgung für die vertikalen Drehstrommotoren er- 
folgte von einer 6 km weit entfernten Kraftzentrale, in der zwei 
mit Hochofengasen betriebene Gasmaschinen von zusammen 2000 PS 
aufgestellt sind. 
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Mit diesen Abteufpumpen war es möglich, in knrzer Zeit den 
ersoffenen Schacht auszupumpen, da bei der anfangs geringen Förder- 
höhe jede Pumpe 1 2 —1 5 cbm pro Minute förderte. Nach erfolgtem Ab- 
teufen wurden die Pumpen fest in den Schacht gelagert und dann als 



ortsfeste Wasserhaltung benutzt. Ein Beweis dafür, daß man auch 
in jeder Weise mit dem Arbeiten der Pumpe zufrieden war. 

Bei der Aufgabe, die hier die Zentrifugalpumpen zu erfüllen 
hatten, zeigte sich so recht ihre große Überlegenheit gegenüber der 
Kolbenpumpe bedingt durch den ungemein kleinen Eaumbedarf. 
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Auch sonst hat die Zentrifu^alpumpe für Wasserversorgungen 
jeglicher Art in der letzten Zeit Verwendung gefunden. Die erste 
größere Pumpe wurde von der Firma Gebr. Sulzer -Winterthur für 
das "Wasserwerk der Stadt Genf gebaut. In Fig. 133 ist die An- 
ordnung dieser Pumpenanlage mit direkt gekuppelten Motoren zu 
ersehen. Die zweistufig ausgeführte Pumpe hat einen äußeren Lanf- 
raddurchmcBser von 1,1 m. Bei einer Umlauf ezahl von 540 pro Minute 
fördert dieselbe eine Wassermenge von 22,6 cbm pro Minute auf 
eine Höhe von 140 m, bei welcher Leistung die Antriebskraft 
ca. 1000 PS betrug. 

Sehr umfangreiche Zentrifugal pumpen-Anlagen haben Gebr. 
Sulzer für die Wasserversorgung der Stadt Mailand geliefert. 
Hier fanden zuerst drei Pumpwerke Aufstellung, die von einem 
gemeinsamen Kraftwerk mit Drehstrom versorgt wurden. Die 
Pumpen sind direkt mit den Motoren gekuppelt. Ferner ist noch 
ein viertes Pumpwerk in Betrieb gesetzt worden, bei dem aber 
die Pumpen mittelst Riementriebes von Gasmotoren aus angetrieben 
wurden. 

Für die Wasserversorgung wurden in Mailand selbst an ver- 
schiedenen Stellen Rohrbrunnen, ca. 46 an Zahl, erbaut. Von diesen 
Brunnen wird das Wasser Saugwindkesaeln zugeführt, in denen es 
vollständig entlüftet wird. Aus diesen Windkesseln wird das 
Wasser von den Pumpen angesaugt, was bis zu einer Saughöhe 
von 8,2 m anstandslos vor sich geht. Das größte Pumpwerk liegt 
in Loreto. Die Anlage desselben zeigt Fig. 134. Mit einer gemein- 
samen Leitung saugen die Pumpeu aus den Windkesseln S W, 
welchen in einer Anzahl Rohren S das Wasser zugeführt wird. 
Alle vier Pumpen fördern in eine gemeinsame Druckleitung D. 
Die Leistung der vier Pumpen beträgt bei einer minutlichen Um- 
laufszabl von 820 14,4 ebm auf 57 m Höhe. Fig. 136 zeigt noch eine 
photographische Aufnahme des Inneren des Pumpwerkes in Loreto. 
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Friedri oh- Wilhelms- Universität zu Berlin. Zweite, umgearbeitete und ver- 
mehrte Auflage, Mit ß22 Teitfiguren und II Tafeln. '■ 

In Leinwand gebunden Preis M. 20, — . 

Nauere Turfrinananlagan. Anf Veranlassung von Professor E. Beiohel und 

unter Benutzung seines Berichtes „Der Turbinenbau auf der Weltausstellung 

inParis 1900"bearbeitet von Wilhelm Wagenbach, Konstruktionsingenienr 

an der Kgl. Techn. Hochschule Berlin. Mit 48 Textflguren und 64 Tafehi, 

In Leinwand gebunden Preis M. IS, — . 

Turblnan und TurUnaninlagan. Von Viktor Gelpke, Ingenieur. Mit 
52 Textfiguren und 31 lithographierten Tafeln. 

In Leinwand gebunden Preis M. 16, — . 
Dia Dunpftlfrilinan, mit einem Anhang über die Aussichten der Wännekraft- 

maschinen and über die Gasturbine. Von Dr. A. Stodola, Professor am 
EidgenöBsischen Polytechnikum in Zürich. Dritte, bedeutend erweiterte 
Aoflage. Mit 434 Teitfiguren und 3 Uthographierten Tafeln. 

In Leinwand gebunden Freia M. 20, — . 

Die Habanufe. Theorie und Kritik ausgeführter Konstruktionen mit be- 
sonderer Berücksichtigung der elektrischen Anlagen. Ein Handbuch für 
logenieure, Techniker und Studierende. Von Ad. Ernst, Professor des 
Maschinen-Ingenieurwesena an der Kgl. Techn. Hochschule in Stuttgart. 
Vierte, neubearbeitete Auflage. Drei Bände. Mit i486 Teitfiguren und 
97 lithographierten Tafeln. Ja 3 Leinwandbände gebunden Preis M. 60, — . 

ElftStIzItät und FaStIgkelt, Die für die Technik wichtigsten Sätze und deren 
erfahrungsmäßige Grundlage. Von 5)t."3ng. C. Bach, KgL Württ. Bau- 
direktor, Prof. des Maschinen - Ingenieurwesens an der Kgl. Techn. Hoch- 
schule Stuttgart, Fünfte, vermehrte Auflage. Mit zahlreichen Teitfiguren 
und 20 Lichtdrucktafeln. " In Leinwand gebunden Ptöb M, 18, — . 

HllftbUCh für den Maschinenbau. Für Maechlnenteohniket sowie für den 
Unterricht an technischen Lehranstalten. Von Fr. Freytag, Professor, 
Lehrer an den technischen Staatslehranstalten in Chemnitz. Zweite, ver- 
mehrte und verbesBerte Auflage. 1164 Seiten Oktav-Format. Mit 1004 Teit- 
figuren und 8 Tafeln, In Leinwand gebunden Preis M, 10,—. 

In Qanzleder gebunden Preis M, 12, — . 
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